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第1章 緒論 
 
1.1 研究の背景 
社会における自動車の役割が拡大するとともに，自動車に求められる要求は
幅広くかつ多様化してきている．乗り心地性能や操縦安定性などの自動車単体
としての性能のみならず，省資源やリサイクル，排気ガス問題といった環境へ
の配慮，さらには安全などの社会問題に対する責任も課されている．このよう
に様々な要求性能の間には，一つの目標性能を満足する解が必ずしも他の性能
に対しては最適では無いというトレードオフ問題もあり，性能間の関連を考慮
しながら個々の性能を向上することが求められている．自動車の設計開発とは
商品としての要件（静粛性や快適性など）を満足しつつ，法規等で定められた
規格に適合し，社会からの要求にも応えるような総合性能を実現することにあ
ると言える． 
これらに含まれる重要な性能の一つとして自動車事故における衝突安全性能
がある．自動車の衝突安全性能とは衝突時に乗員を保護する能力を指す．衝突
安全性能は主に衝突条件・車両構造・乗員拘束装置の三つの要件で決まる．衝
突条件は車両の衝突方向や速度，衝突する対象物のことである．ある衝突条件
で自動車が衝突した際は，車両構造により乗員の生存空間（客室）を確保しつ
つ衝突エネルギを吸収し，その確保された客室内でシートベルトやエアバック
などの乗員に直接触れて作用する乗員保護装置により乗員を保護する． 
実社会（以下，リアルワールド）で発生している交通事故に目を向けると，
自動車は必ずしも定型の衝突事故をおこしているわけではなく，衝突条件は
様々である．図 1.1は，平成 6～8年に日本のリアルワールドで生じた普通自動
車における衝突事故の衝突部位別での死者数の割合を示したものである．正面
衝突の割合は 47％であり（斜め前方からの衝突事故を加えると 70.3％），側面や
後面からの衝突に比べて最も多い事故形態となっている(1.1)．事故形態ごとの発
生率は国ごとに若干異なるものの，いずれの国においても前面衝突が最も多く
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，そのため前面衝突時の安全性能は車両開発においても最も重要な課題の一
つとなっている．
















この自動車の前面衝突事故による乗員の被害を減少させるための法規や，そ
の基準より厳しい試験条件や基準により車両の衝突安全性能を評価する情報公
開試験（1&$3：1HZ&DU$VVHVVPHQW3URJUDP）などの衝突安全性能評価試験は，
リアルワールドで頻度の高い衝突事故を模擬する実験として，一般に固定された
バリアに車両を衝突させる方法で実施されている．固定バリア試験は，試験方法の
単純性やその試験結果の再現性の良さから，市販されている多くの車両単体の衝突
安全性能を評価するための合理的な試験方法として採用されている．
法規は，世界の自動車産業の生産や販売のグローバル化が一段と進む中，
世界統一基準以下，JWUJOREDOWHFKQLFDOUHJXODWLRQの成立を含め，基準の国際的
な調和が進んでいる．この JWUを実現させるために発行された 協定（グロ
 
その他 




 
図 衝突方位別の自動車乗車中の死亡事故発生割合>％@
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ーバル協定）には現在 31の国と地域が参加しており，「国際的な車両形式認証
の相互承認制度(IWVTA：International Whole Vehicle Type Approval system)」と併
せて今後の取り組みの推進が期待されている(1.4)~(1.7)．これにより，グローバル規
模での自動車の開発・生産の効率化，行政における基準作成の効率化や国際流
通の円滑化によって消費者に安全な自動車が普及し，国産・輸入車に関係なく
自動車の選択肢が拡大することなどの利点が享受できる (1.8) ~(1.10)． 
情報公開試験は，リアルワールドで走行しているすべての自動車が満たして
いる法規の基準より厳しい試験条件や基準により車両の衝突安全性能を評価さ
れる．消費者に安全な車両を選択する際の目安となる情報の提供と自動車メー
カーに対してより安全な自動車の開発を促すことを主な目的としており，現在
では欧米，南米，豪州，中国，韓国，日本などで各々独自の試験が行われてい
る．試験は，各国の消費者団体，行政サービス，自動車メーカー関連団体や自
動車保険団体などが主導で実施している．この試験の対象車両は，法規のよう
にリアルワールドを走行している全ての自動車が評価をされるのではなく，各
国の車両選定基準に従って自動車が選定され，市場での販売台数の多い上位数
車種の新型車両が選定されるのが一般的である． 
一方，リアルワールドで発生している前面衝突事故に目を向けると，自動車は必
ずしも地上に固定された障害物に衝突しているわけではなく，車両対車両（以下，
対車両）の前面衝突を例にとると，最も高い頻度で見られるのが乗用車どうしの衝
突であると報告されている(1.2)．なかでも小型な車両と相対的に大きい車両とが衝
突した際には小型車両の車体変形が大きくなることが一般的に知られており，前面
衝突コンパティビリティ問題として多くの研究者らが注目している(1.2), (1.11)~(1.16)． 
ここで，米国の事故データベース（NASS-CDS：National Automotive Sampling 
System-Crashworthiness Data System）の乗員データ（OCC：OCCupant）(1.17)より，
リアルワールドでの対車両前面衝突事故における乗員傷害を伴う事故発生状況
の実態について述べる．図 1.2に衝突対象物と傷害程度との相関を示す．衝突対
象物は車両が最も多く（Heavy Truck，Bus以外）総数 43,027件（不明の 13,623
件を除く）の約 80％を占める．最大傷害程度（MAIS：Maximum Abbreviated Injury 
12 
 
Scale, MAIS1_Minor，MAIS2_Moderate，MAIS3_Serious，MAIS4_Severe，
MAIS5_Critical，MAIS6_Maximal (currently untreatable)）は，MAIS1～2（軽傷，
中傷）が 21,483件，MAIS3～6（死亡重傷）で 5689件発生しており，対車両前
面衝突での乗員の受傷件数が圧倒的に多いのがみてとれる． 
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図  前面衝突における衝突対象物と最大傷害程度>0$,6@との関係
（1$66&'6B） 
衝
突
対
象
物 
最大傷害程度数>0$,6@ 
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次に対車両前面衝突における自車両と衝突車両との車両質量相関を表 1.1に
示す．縦行に自車両，横列に相手車両（衝突車両）の質量を示し，表中の数字
は自車両が相手車両（衝突車両）と衝突した際の自車両の受傷件数を示す．な
お，本件数には死亡重傷（MAIS3-6）に加え軽傷，中傷も含まれる．この表から
みてとれる特徴を図 1.3を用いて説明をすると，例えば自車両（1000～1500kg）
が相対的に重い車両（1500～2000kg）と衝突した場合の自車両の受傷件数は 3373
件であるが，逆に重い車両（1500～2000kg）が自車両となり，相手車両が相対
的に軽い車両（1000～1500kg）でみた場合の受傷件数は 3016件と少なくなる．
この傾向はどの質量でもみられ，相対的に軽い車両の被害，重い車両の加害の
度合いが高くなる前面衝突コンパティビリティ問題がみてとれる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
450-1000kgs 1000-1500kgs 1500-2000kgs 2000-2500kgs 2500-3000kgs > 3000kgs
450-1000kgs 8 158 126 29 13 3
1000-1500kgs 125 4,074 3,373 941 244 48
1500-2000kgs 101 3,016 2,633 713 154 22
2000-2500kgs 19 802 705 203 77 11
2500-3000kgs 13 167 168 61 13 9
> 3000kgs 0 40 26 8 6 1  
相手車両 
自
車
両 
表 1.1対車両前面衝突における車両質量相関（NASS-CDS_2003-2008） 
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一般に乗用車より車高が高く質量の大きい /LJKW7UXFN9HKLFOH（689
3LFNXS7UXFN9DQ）の保有台数の多い米国では，その加害性に着目した研究が進
められており，事故分析（)$56)DWDOLW\$QDO\VLV5HSRUWLQJ6\VWHP，
1$66*(61DWLRQDO$XWRPRWLYH6DPSOLQJ6\VWHP*HQHUDO(VWLPDWH6\VWHP）から，
/LJKW7UXFN9HKLFOHの加害の要因として，大きな慣性質量，高い剛性，乗
用車とのエネルギ吸収部材のジオメトリ（主に高さ）の不一致を挙げている．
また欧州では，6WH\HUらは事故分析から仮定した質量比・速度と，実験により
取得した荷重変形量線図とを用いて，対車両前面衝突における衝突エネルギ収
 
 
自車両
（～NJ） 相手車両
（～NJ）
図  対車両前面衝突における車両質量相関の特徴説明図 
自車両
（～NJ）
相手車両
（～NJ）
受傷件数
件 
受傷件数
件 
被害 
加害
受傷件数の差 件
16 
 
支の理論的な検討から，乗員を保護するために必要な衝突荷重（最大値以降の
荷重）の提案をしている(1.20)． 
一般に自動車の衝突安全性能設計には，リアルワールドで頻度の高い衝突事
故を模擬した単純性，再現性の高い試験方法と，その試験により得られた物理
量を定量的に評価する指標とが必要である．現在，欧米の研究機関などが主導で
対車両前面衝突における前面衝突コンパティビリティ問題に対する将来の法規や
情報公開試験を視野にいれた数々の検討がすすめられており，この衝突事故での乗
員の被害の減少を早期に図るべく，自動車の設計の指針となる汎用性の高い試験方
法と評価指標との提案が強く要請されている． 
以下に，対車両前面衝突における前面衝突コンパティビリティ問題に対し，欧
米各国の研究機関等で検討されている試験方法や評価指標などを紹介し，後にその
内容の課題を示すとともに本研究の優位性を示す． 
 
 
1.2 前面衝突コンパティビリティ問題に対する各取り組み 
対車両前面衝突における前面衝突コンパティビリティ問題に対し，主に欧米が
主導で試験方法と評価指標との検討をすすめている．この問題に対する代表的な試
験方法では，欧州から提案されている固定壁の衝突面に生じる分布荷重を複数の
小型のロードセルにて取得する手法と，固定壁に備えたアルミハニカム（以下，
ハニカム）の変形度合いを取得する手法とがある．北米等からも多くの試験方
法が提案されているが，前記手法と既存の固定壁試験を組み合わせたものや，
既存の試験方法の試験速度を変えるなどの改良を施したものが主となっている．
その各試験で取得した物理量（分布荷重やハニカムの変形）の評価指標は，対
車両衝突におけるエネルギ吸収部材の相対位置の整合によりエネルギ吸収部材
の相互作用の向上を促すことを目的とした，主にエネルギ吸収部材（車両前部
構造）のジオメトリを評価するものや，乗員が搭乗する客室の保護を目的とし
た客室の強度の度合いを評価するものがある． 
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1.2.1 試験方法に対する各取り組み 
欧州の TRL（Transport Research Laboratory）から提案されている固定壁試験の一
つには，縦横に小型のロードセル（125mm×125mm）を配した固定壁（以下，多
分割ロードセルバリア）に生じる分布荷重によりエネルギ吸収部材の相互作用
の度合いを評価することを目的とした多分割ロードセルバリアがある．この多
分割ロードセルバリアを用いた試験には，フルラップ剛体壁（以下，FWRB：
Full-Width Rigid Barrier）試験と，そのロードセルの表面に 300mmの厚さのハニ
カムを設置したフルラップデフォーマブルバリア（以下，FWDB：Full-Width 
Deformable Barrier）試験がある．この FWDBに設置されるハニカムは，車両の
上下や幅方向に連結するエネルギ吸収部材の主に連結部の強度を，分布荷重と
して取得するために設置される(1.21)．また，Light Truck Vehicleの加害軽減の具
体策の評価を目的として，FWRB試験の活用や，多分割ロードセルバリアを用
いたオーバーライドバリア（以下，ORB：Override Barrier）試験が提案された 
(1.22),(1.23)． 
もう一つの試験方法は，ドイツ自動車連盟（ADAC：Allgemeiner Deutscher 
Automobil-Club）より提案された多層アルミハニカムバリアをもとに，自動車メ
ーカーのルノーにより開発された PDB（Progressive Deformable Barrier）を用い
た試験方法である．高さ方向と奥行きで剛性の異なる数種類のアルミハニカム
を組み合わせて小型車両の剛性を模擬しており，バリアの変形度合いにより加
害性を，自車保護は試験車両に搭載される乗員を模擬した評価ダミー
（ATD :Anthropomorphic Test Device）で取得した計測値と客室の変形度合いによ
り定量的に評価できる(1.24),(1.25)． Delannoyらは，小型車両を用いた対車両実験の
検討から，PDBを小型車両とみなしての試験の有用性，ならびにハニカムの変
形が進むほど剛性が高くなる PDBを用いることで，小型車両から大型車両まで
のコンパティビリティ性能を評価できることを示した(1.25)．さらには，Delannoy
らは米国向けに PDBの奥行きをさらに深くした PDB＋と，PDBを並列にしたフ
ルラップ PDBも提案した(1.26)．また，リアルワールドでの事故におけるミクロ
18 
 
調査の分析からエネルギ吸収部材の相互作用と客室強度との相関を導き，コン
パティビリティ性能の評価には PDBが有用であることも示した(1.27)． 
現在，車両の衝突試験で用いられている ECE R94（Economic Commission for 
Europe:欧州経済委員会相互承認協定規則第94号「前面衝突時の乗員保護基準」）
ハニカムでは車両が潰れきる前に底付きが発生することがあるが，PDBは縦横
と深さ方向に特性の異なるハニカムを組み合わせた多層構造のため，ハニカム
の底付きが生じにくい．そのため，対車両衝突のように車両が潰れきるまで車
体を構成する骨格部材にせん断変形を生じさせることができるため，比較的に
対車両前面衝突に近い条件での車両の評価が可能となり，WP29（Working Party 
on the Construction of Vehicles：自動車基準調和世界フォーラム）において，ECE 
R94ハニカムを PDBに置き換える検討が行われた(1.28)．また，Delannoyらは従
来の Off-set Deformable Barrier （以下，ODB）試験に比べ，PDB試験は小型車
に厳しく，大型車に緩い結果となるためコンパティビリティを考慮した車両設
計の指針になることを示した (1.29)． 
この ECE R94ハニカムを用いた ODB試験にて，自車保護性能の評価を目的と
した高速度衝突試験（オーバーロード試験）が提案された．高速度衝突の高い
運動エネルギにより車両前部構造を衝突現象の早い時間で変形させ，残りの時
間で客室強度の評価を行う試験方法である．荷重変形量線図の最大荷重より後
半の荷重を客室強度として評価し，その荷重の度合いを規定している(1.30)． 
 米国運輸省道路交通安全局（以下，NHTSA：National Highway Traffic Safety 
Administration）では，側面衝突性能評価バリアとして開発されたMDB（Moving 
Deformable Barrier）を用いて，対車両前面衝突を模擬する試験方法を検討してい
る(1.31)．また，Summersらは FWDBを用いてMDBの剛性など，バリア特性の検
討も行っている(1.31)．Scharmらは，台車に PDBを設置したMoving-PDB試験を
実施し，固定壁 PDBとの試験結果の比較を行っている(1.32)．また，この
Moving-PDB台車による試験にて，自車保護性能を評価する試験も提案している． 
 その他，Light Truck Vehicleの攻撃性の評価を目的とした，小型車の車幅方向
の剛性分布を模擬したハニカムも開発されている(1.33)． 
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 このように欧米の研究機関等により，各評価の目的に基づいた物理量を取得
するための試験方法が各々提案されている． 
 
1.2.2 評価指標に対する各取り組み 
前記の各試験で取得した物理量（分布荷重やハニカムの変形）の評価指標は，
対車両前面衝突におけるエネルギ吸収部材の相対位置の整合によりエネルギ吸
収部材の相互作用の向上を促すことを目的とした主にエネルギ吸収部材（車両
前部構造）のジオメトリを評価するものや，乗員が搭乗する客室の保護を目的
とした客室の強度の度合いを評価するものがある． 
Edwardsらは，多分割ロードセルバリアへの分布荷重から統計的に求めた変動
係数（以下，CV値：Coefficient of Variance）を，対車両衝突における主にエネ
ルギ吸収部材の相互作用度合いの指標として提案した(1.24)．また，Edwardsらは，
両車両のエネルギ吸収部材の主に上下方向の相互作用を向上させるための評価
指標としてVNT（Vertical Negative deviation from Target row load），HNT（Horizontal 
Negative deviation from Target cell load）(1.34)，さらには VSI（Vertical Structural 
Interaction criterion)，HSI (Horizontal Structural Interaction criterion)を考案し，エネ
ルギ吸収部材の高さに相当するロードセルの 3，4段目に生じる分布荷重の発生
度合いを評価する Phase1と，そのエネルギ吸収部材の上下に連結される部材の
作用をも想定した 2~5段目までの分布荷重の発生度合いを評価する Phase2との
二段階での評価方法を提案している(1.35)． 
NHTSAは，多分割ロードセルバリアを用いて，衝突面における分布荷重の重
心高さの評価を行い，両車両のエネルギ吸収部材の主に高さ方向の相互作用の
向上を促す指標として，AHOF（Average Height of Force）を提案している(1.36)．
さらには，エンジンが多分割ロードセルバリアに衝突するまでの車両前部骨格
部材の相互作用度合いの評価を目的として，車体変形の 25mmから 400mmまで
の分布荷重の重心高さを評価する AHOF400も提案している．この AHOFは車
両のエネルギ吸収部材の地上高さと相関があり，特に SUVでは乗用車に比べエ
ネルギ吸収部材が一般的に高くなっているため，その高さを合わせるための重
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要な指標であると考えられている．また，多分割ロードセルバリアを用いた剛
体壁試験で取得した荷重変形量線図より，車体変形が 25mmから 400mmまでの
車体剛性（線図の傾き）を求め，それを指標とする Kw400が提案されている
(1.37)~(1.42)．米国では AHOF400と Kw400との組み合わせが，事故データから求め
た車の攻撃性と相関があると報告されている． 
 PDBを用いた試験方法では，試験後のハニカムの変形度合いを三次元計測な
どで計測した定量値を用いて，変形深さの重心高さを求める AHOD（Average 
Height of Deformation），平均深さの ADOD（Average Depth of Deformation），最
大変形量の Dmax（Maximum Deformation）をエネルギ吸収部材の相互作用の向
上と客室を保護するための指標として提案している(1.26),(1.43)． 
 ODBの裏面に設置したロードセルにて計測した荷重と車両の変形量から求め
た荷重変形量線図から，衝突荷重が 350kNに至るまでの衝突エネルギを Ef350
として，そのエネルギの大小で車両前部構造の相互作用の度合いを評価する指
標も提案されている． 
このような，前述の試験方法で抽出した物理量を用いて，対車両前面衝突に
おける個々の車両の衝突性能を定量的に評価ができる指標が提案されている． 
 
1.2.3前面衝突コンパティビリティ問題に対する試験導入検討の動向 
自動車業界を含んだ研究活動では，北米で需要の多い Light Truck Vehicleの加
害性が着目され，EVC-TWG（Enhanced front-to-front Vehicle 
Compatibility-Technical Working Group）が立ち上げられた(1.44)~(1.46)．ここで短期
的な方策(Phase1)として，高さ方向でのエネルギ吸収部材の相互作用向上を目的
としてLight Truck Vehicleのエネルギ吸収部材の高さを乗用車のものとの高さを
揃える自主規制を定めた(1.47),(1.48)．その Light Truck Vehicleの加害軽減の具体策
としては，フロントバンパの下部に相手車両への乗り上げ（オーバーライド）
を抑制するために，エネルギ吸収部材に加えての構造部材（以下，SEAS：
Secondary Energy Absorbed Structure）を設置する．その SEASの有効性は，Patel
らの研究者により FEA（Finite Element Analysis）(1.21)や実験(1.49)により検証され
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ている．Bakerらはその自主規制に対応している Light Truck Vehicleとそれ以外
の Light Truck Vehicleとの事故調査における加害発生率を比較し，その効果を算
出している(1.50)．この自主規制は 2009年 9月以降生産の Light Truck Vehicleには
適用されている．Barbatは EVC-TWGの中期の取り組む課題（Phase2）として，
エネルギ吸収部材等の性能評価手法の開発を挙げ，三つのサブグループの取り
組みを示している．一つ目は TRLが主導の FWDB試験を基にした研究，二つ目
はGM社が主導のCar-to-MDBにて対車両衝突でのオーバーライド現象を模擬す
る研究，三つ目は ORB試験による SEASの性能評価手法の研究．この研究の成
果として三つ目の ORB試験は前記自主規制に追加された(1.44),(1.45),(1.51)~(1.53)．   
Vermaは EVC-TWGの長期の取り組む課題（Phase3）として，エネルギ吸収部
材の相互作用に加え客室の剛性をも評価できる手法の開発を目的として，新た
な三つのサブグループの取り組みを説明している．一つ目が Ford社と TRLを中
心に進められた FWDB試験による評価方法，二つ目がダイムラークライスラー
社中心の CAEを基にした評価方法，三つ目は GM社を中心としたMDB試験に
よる評価方法である(1.54)．Vermaらは EVC-TWGにおける Phase2,3での GM社の
研究活動として Light Truck Vehicleと普通乗用車の固定壁 FEA解析にて SEAS
の効果を示した(1.55)．また，乗用車の剛性を模擬した DB（Deformable Barrier）
を用いたフルラップMDB試験を提案した(1.56)．一方で NHTSAは EVC-TWGに
対して NCAPへの FWRB試験の導入と AHOF400での相互作用評価と Kw400に
よる客室強度評価の指標の導入も併せて提案した．しかし Hirayamaらは CAE
（Computer-aided engineering）による検討で，Kw400は低速衝突での相手変形と
の相関はあるが，高速衝突では相関が低く評価が困難であることを示している
(1.57)．また，Nusholtzらは CAEで AHOF400と Kw400の再現性が乏しいことを
示している(1.58)．そこで EVC-TWGは Phase3の研究活動を凍結し，FWRB試験
での相互作用評価の導入を優先し，AHOF400に代わる評価指標の検討に取り掛
かった．GM社等，各社から分布荷重データを用いた評価指標の案が出されたが
(1.24)，一つの案に絞り切れず試験の施行には至っていない． 
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従来の自車保護性能評価試験と前記を含んだ加害性の評価に主眼を置いた性
能評価試験との双方の評価を可能とする試験方法の議論が，VC-COMPAT
（Vehicle Crash Compatibility）や EEVC WG15（Working Group 15）等の会議体で
議論され(1.59)~(1.61)，FWDBと FWDBの表面からハニカムを取り除いた FWRB，
その表面に ODBを設置した以上の三つの固定壁を用いた試験方法 が提案され
た．一方で Donatらは，FWDBでの評価結果にはエンジン等の車両骨格以外の
分布荷重が混在するため，エネルギ吸収部材を主とした車両骨格の加害性の評
価には不適であることを指摘している(1.62)．Ablasmelerらは，PDBはハニカムの
エネルギ吸収容量が大きく，変形深さが大きくなるエネルギ吸収部材に対して
は，より負荷がかかり適正なバリア変形の抽出が困難によるなどの加害評価に
対する懸念を指摘している(1.63)． 
日本政府は，小型車両等を用いた ODB試験と PDB試験との車体変形の比較，
さらには対車両試験との車体変形の比較において大きな差異があることを指摘
している(1.64)．国連の自動車基準調和世界フォーラム（ECE/WP29）の衝突安全
専門分科会（GRSP：Global Road Safety Partnership）参加の前面衝突インフォー
マルグループ（GRSP Informal Group on Frontal Impact）では，相互承認協定規則
第 94号「前面衝突時の乗員保護基準」（ECE-R94）の改定に関して，ODB試験
の見直しと，フルラップ前面衝突試験導入の議論が進められている．これを受
け，2009年に設置された欧州プロジェクト FIMCAR（Frontal Impact and 
Compatibility Assessment Research）では，コンパティビリティ評価方法の提案を
目的とした検討が行われている(1.65),(1.66)．ECE-R94へのフルラップ前面衝突試験
(1.67)導入案として，FIMCAR WP3では既に活動が終了している EEVC WG15で
のコンパティビリティ研究成果(1.68),(1.69)を踏襲し，FWRB試験と FWDB試験とを
候補に挙げ，対車両衝突時のエネルギ吸収部材の相互作用の度合いを評価する
手法の開発が推進されている．一方，日本では FWRB試験での検討を主に進め
ている． 
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また，情報公開試験では Euro-NCAPが車両の加害性評価を 2014年より導入
計画であることを公表しているものの，使用するバリアなど試験方法に関する
内容については公表していない(1.70)． 
このように，コンパティビリティ問題における性能評価手法の選定には多く
の有識者による議論が現在も続いている． 
なお，保険業界の非営利団体である米国道路安全保険協会（IIHS：Insurance 
Institute for Highway Safety）は，2012年より従来の NCAP前面衝突試験より条件
の厳しいスモールオーバーラップ前面衝突試験を開始した．これは対車両前面
衝突や立木，電柱といった車幅に対して幅の少ない（以下，オーバーラップ
率）衝突対象物とのリアルワールドでの衝突事故を模擬しており，衝突速度
は 64kphで車幅に対して運転席側 1/4（25%）のオーバーラップ率でバリア（剛
壁）に衝突させる(1.71)．IIHSによると，前席の乗員が死亡，重傷となった前面
衝突事故の約 4分の 1が，対車両と車幅に対してオーバーラップ率の少ない衝
突形態に該当すると述べている． 
 
 
1.3 従来の研究の問題点 
 以上は，いずれも車両前部構造どうしの相互作用を向上させることを目的と
した車両前部構造の特徴を評価する試験方法と評価指標の検討であり，その試
験方法により取得された物理量（評価指標）はリアルワールドで走行している
車両の衝突安全性能を評価する上で有用であると考える．しかしながら，自動
車メーカーが車体構造の対策を行う際，評価指標と車両構造との系統的な検討
が必要となる．なぜなら，単に多分割ロードセルバリアで計測した分布荷重の
バラツキが少なく，かつ PDBが浅く，広く変形する車両前部構造を考えた場合，
一般にエネルギ吸収部材が複数装備されるか，もしくは大型化し，質量増加に
よる燃費の悪化（環境）や操縦安定性への影響，車両デザインの自由度が損な
われるなどの課題が生じる．そのため，前記に関わる課題とリアルワールドで
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の衝突事故を考慮した車両前部構造の設計に対応した物理量を示す汎用性の高
い指標の提案が強く要請されている．以下に各指標の問題点を示す． 
 多分割ロードセルバリアを用いた試験から取得した物理量を用いた指標では，
CV値(1.72),(1.73)，VNT・HNT(1.34)，VSI・HSI(1.35)，AHOF・AHOF400(1.36)，Kw400(1.37),(1.42)
がある． 
まず CV値は，分布荷重から車両前部構造の強度の均一性を求めることで対車
両前面衝突時の前部構造の相互作用度合いの評価を目的とした指標である．こ
の統計量は平均荷重に対する分布荷重のバラツキの度合いを示すのみであり，
平均荷重に対する分布荷重の強弱の対象性などの車両構造を設計するうえでの
指針を示すまでには至っていない． 
次に VNT・HNT(1.34)，VSI・HIS(1.35)は，相手車両への乗り上げ，潜り込みに
加えて車幅方向でのエネルギ吸収部材の不一致による加害，被害を抑制するた
めの指標である．多分割ロードセルの評価範囲に生じる分布荷重の目標値に対
する絶対値としての差を車両の高さ，幅方向のそれぞれで評価を行うが，目標
荷重や平均荷重に対する分布荷重の強弱（対象性）などの特徴を定量値として
捉えきれておらず，CV値と同様に車両構造を設計するうえで具体的な指針を示
す指標にはなっていない． 
AHOFは，相手車両への乗り上げ，潜り込みによる加害，被害の抑制を目的
に，分布荷重の重心高さを車両のエネルギ吸収部材の高さとして評価を行う指
標である．しかし，その分布荷重にはエンジン等のエネルギ吸収部材とは異な
る車両部品のものを多く含み，本来評価すべきであるエネルギ吸収部材のみの
高さを評価することは困難である．このエンジン等の車両部品が衝突するまで
の車体変形を 25mm～400mmとして，その間の分布荷重から求めた荷重重心高
さをエネルギ吸収部材の高さとする AHOF400があるが，荷重の強弱を定量的に
示すことが出来ないため，エネルギ吸収部材はもとより車両前部構造を設計す
る上での指標とするには不十分である． 
Kw400は，荷重変形量線図から車体変形が 25mm～400mmまでの車体剛性（線
図の傾き）を求め，その大小を対車両衝突時における相互作用の度合いの尺度
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としているが，車両前部構造の上下，車幅方向のそれぞれを分離して車体剛性
を評価することができず，車両前部構造を設計する上での有用な定量値を示せ
ていない． 
 ハニカムバリアを用いた試験から取得した物理量を用いた指標，AHOD・
ADOD・Dmax(1.26),(1.43),(1.74)，Ef350について述べる． 
 AHOD・ADOD・Dmaxは，車両前部構造の相互作用の度合いを PDBの変形か
ら評価をする指標である．AHODで変形深さの重心高，ADODで平均深さ，Dmax
で最大変形深さを示す．この指標は試験後のバリアの変形量を定量値として評
価をするため，対車両衝突の初期から後期（最大荷重以降）に向けての過渡の
バリア変形の定量値は取得できない．また，衝突後のバリア変形にはエンジン
等の車両部品の衝突による変形も多く含まれており，エネルギ吸収部材などの
車両骨格のものと分離した定量値も取得できない．すなわち，エネルギ吸収部
材などの車両骨格を設計する上での指針としては不十分である． 
 Ef350は，荷重変形量線図の衝突荷重が 350kNに至るまでの衝突エネルギの大
小を車両前部構造の相互作用の度合いの尺度とする指標であるが，この指標も
Kw400と同様に車両前部構造の上下，車幅方向のそれぞれを分離して車体剛性
を評価することができず，車両前部構造を設計する上での有用な定量値を示せ
ていない． 
 以上のような研究による将来の法規，NCAPに織り込むべき試験方法ならびに
評価指標などについては欧米の研究機関などの主導で議論されており，車両の
衝突安全性能を評価する上で有用な物理量を示すと考える．一方，コンパティ
ビリティ問題に対する車両構造の対応では，主な要因として，車両質量，車体
剛性，車体形状などが広く知られており，その要因に着目した対策を各自動車
メーカーが講じている．しかしながらコンパティビリティ問題に対応しうる車
体構造の創出には評価指標と車両構造との系統的な研究が必要であり，リアル
ワールドでの衝突事故を考慮した車体設計の指針となる汎用性の高い評価方法
ならびに指標の提案が強く要請されている． 
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1.4 本研究の目的および意義 
 本研究の目的は，次の条件を満たす指標を開発することである．一つ目の条
件は，車両前部構造の相互作用の度合いを定量的に評価できること．二つ目の
条件は，その指標は車両の前部構造の設計に適用できる有用な定量値を示すこ
とが可能であること． 
 本研究では，コンパティビリティ問題の主な要因である，車両質量，車体剛
性，車体形状の中で最も対策が困難な車体形状に着目して検討を行う．車体形
状とは，例えばバンパやフロントサイドメンバなどのエネルギ吸収部材の位置
を意味する．車体形状に起因する問題として相手車両とのエネルギ吸収部材の
不一致による相手車両への乗り上げ，潜り込みや車幅方向でエネルギ吸収部材
がかみあわずに作用しない現象（フォークエフェクト）があるが，その発生は
車体形状のみならず，二車両間での車体剛性の差も関係している．また，乗り
上げ，潜り込みやフォークエフェクトは相手車両への加害性ばかりでなく自車
の被害性にも影響することになる．すなわち，対車両前面衝突での車両前部構
造の相互作用は加害性，被害性の両面で重要である． 
そこで，加害性，被害性を同時に低減できる相互作用度合いが高い車両前部
構造は，均質構造であることが望ましいという仮説を起点に，その構造の均質
性の度合いと加害性・被害性の両方を定量的に評価・分析できる手法を開発す
る． 均質構造とは，エネルギ吸収部材等で構成される車両前部構造の衝突接触
面内における強度の等質性を意味する．対車両前面衝突において加害性，被害
性を同時に低減させるには，少なくともどちらか一方（願わくば両方）の車両
を均質構造にし，車両構造どうしの相互作用度合いを高める必要がある．均質
性ならびに加害性，被害性の評価，分析手法には分散，ゆがみ，扁平度といっ
た統計量を用い，欧米の研究機関などから提案されている指標による主に加害
性の評価のみならず被害性をも評価できる手法を考案する．本手法の妥当性は，
小型車両のエネルギ吸収部材を想定した単純な構造物の机上検討（有限要素解
析）と台車実験との結果から検証する． 
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 また，質量を極力増加せずに最も簡単に均質性を向上できる部材の一例を示
す．この部材の効果は前記台車実験で確認すると共に，小型車両モデル（有限
要素車両全体モデル）の車両前端部に前記部材を設置し，リアルワールドでの
対車両衝突を想定した様々な条件下での有効性を検証する． 
 さらに，同評価，分析手法で用いる統計量の指標を目的関数とした最適形状
設計ツールを作成し，本設計ツールで検討したエネルギ吸収部材を小型車両モ
デルに組み込み応力場（分布荷重），変位場（バリア変形）ならびに大型車両モ
デルを用いたリアルワールドの対車両衝突を想定した机上検討にて有効性を確
認する．併せて，同評価手法の応力場，変位場での有効性も検証し，汎用性の
高さも確認する．最適形状の検討には，汎用の衝突解析ソフトと最適化ソフト
とを組み合わせた入出力システムの開発を試みた．  
 
 
1.5 本研究の内容 
 本論文は 6つの章から構成されている．以下に各章の内容を簡単に記述する． 
 
 第 1 章の「緒論」では，対車両前面衝突におけるコンパティビリティ問題に
関して，米国の事故データベース（NASS - CDS：National Automotive Sampling 
System - Crashworthiness Data System）の乗員データ（OCC：Occupant）から，リ
アルワールドでの前面衝突事故の実態を示す．次に，従来の研究を概観し，そ
の問題点を明らかにするとともに本研究の目的ならびに意義，内容について述
べる． 
 
第 2 章「車体剛性・強度の評価方法」では，対車両前面衝突における車体剛
性・強度の評価方法を示す． 
一般に，車両の衝突安全性能を評価するためには衝突荷重と車体変形量が必
要となる．そのために，固定壁の背面に設置したロードセルにより荷重計測を
行い，車両上で計測した加速度を積分して変位量を求めることで，衝突荷重と
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車体変形量を知ることが可能である．しかしながら，対車両前面衝突では固定
壁による衝突安全性能評価のようにロードセルを設置することができず衝突荷
重を直接計測することは不可能である．また，二台の車両が同時に移動しなが
ら変形するため各々の車体変形を求めることも難しい． 
そこで本章では，対車両前面衝突実験における衝突荷重と車体変形量を，各車
両に設置した複数の加速度計で計測した加速度をもとに衝突荷重と車体変形量と
を推定する手法を検討する． 
衝突荷重の推定手法の妥当性は，小型車両を用いた固定壁試験で計測した衝突荷
重との比較により検証を行う． 
次に車体変形量は，小型車両と相対的に大型かつ質量の大きい車両を用いての対
車両実験にて，前記衝突荷重と併せて車体変形量の評価手法の妥当性を検証する． 
また，同手法により求めた荷重変位線図をもとに，小型車両と大型車両とのコン
パティビリティ問題について分析を試み，対車両前面衝突のメカニズムを明らかに
する．そのメカニズム分析を行うために，大きさの異なる三台の車両（小型車両，
中型車両，大型車両）の対車両前面衝突実験とそれぞれの車両の変形可能な固定
壁での ODB 実験との結果と対車両 FEA を用いる（特許第 3674586，特許第
4093025）．  
 
第 3 章「車両間相互作用の分析・評価手法」では，対車両前面衝突における
車両前部構造の相互作用の度合いを均質性の良悪にて判断すべきであるとの仮
説を立て，その均質性の分析，評価を可能とする方法を検討する． 
均質性を評価するパラメータには，ある瞬間での応力分布（以下，分布荷重）
を設定し，その分布荷重をはかる手段としては多分割ロードセルバリアを用い
る．この個々のロードセルへの分布荷重の広がりを定量値として抽出し，それ
を統計量により均質性の分析，評価が可能な指標となることを示す． 
本手法の妥当性の検証は，均質性の異なる荷重分布サンプルデータを用いた
論理的検証と小型車両のエネルギ吸収部材を想定した FEAを用いて行う． 
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第 4 章「車両前部構造における解析・実験による均質度合いの確認および曲
率の影響」では，小型車両のエネルギ吸収部材を基準に，均質性の高い構造の
具体策の一例を示す（特許第 4103758，特許第 4103811）．その有効性は，机上
検討（FEA）と試作実験にて確認を行う． 
均質化の評価には，第 3 章で示した統計量により均質性を分析，評価する手
法を用いるとともに，併せて同手法の有効性を具現的な車両構成部品の試作実
験にて検証する． 
さらに，本章での具体策の考え方が車両前部構造に応用できることを併せて
検討を行う．  
 
 第 5章「車両部材の均質性の評価・分析手法を用いた最適な曲率形状の抽出」
では，遺伝的アルゴリズムに基づいた手法を用いて，均質性の分析･評価で指標
として用いた，分散，ゆがみ，扁平度といった統計量の他に質量，衝突荷重と
いった設計上での要素も目的関数として，第 4 章で用いた小型車両のエネルギ
吸収部材を想定した最適形状の検討を行う．最適化の対象となる部位には，単
純な設計パラメータを用いて形状ができるように三次元はり要素を用い，目的
関数を同時に最大化，または最小化できるような多目的な最適形状の検討を試
みる．抽出した形状は，小型車両のエネルギ吸収部材に組み込み，多分割ロー
ドセルバリアを用いた応力場，PDB を用いた変位場での固定壁解析にて均質性
の検討を行う（特許第 4123012，特許第 4123013，特許第 4123014）．また，併せ
て均質性の評価，分析手法の汎用性の検討も行う． 
さらには，その小型車両に比べ相対的に大型で重い車両との対車両前面衝突
解析を行い，車両前端部構造の均質化による相互作用の向上効果も確認する．  
 
第 6章「結論」では，本研究で得られた結果を要約する． 
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第 2章 車体剛性・強度の評価方法 
 
2.1 緒言 
リアルワールドで高い頻度で見られる乗用車どうしの衝突(2.1)の中で，大きさと
質量の異なる車両同士の対車両前面衝突のコンパティビリティ問題の研究(2.2),(2.3)
において課題となるのが車体剛性・強度の評価手法である．車両衝突とは初速
度をもって対象物と衝突した車両が初期の運動エネルギを車体の変形で吸収し
ながら停止する現象である．この現象を分析するためには衝突荷重と車体変形
量が必要となる．固定バリア実験では，バリア背面にロードセルを設置して荷
重を計測したり，車両上で計測した加速度を積分して変位量を求めることで，
衝突荷重と車体変形量を知ることが可能である．対車両衝突では固定バリア実
験のようにロードセルを設置することができず，衝突荷重を直接計測すること
は不可能である．また，二台の車両が同時に移動しながら変形するため各々の
車体変形を求めることも難しい． 
本章では，各車両に設置した複数の加速度計で計測した加速度をもとに，衝突荷
重および車体変形量を推定する手法を考案した．推定手法の妥当性は，固定バリア
実験における実測荷重値との比較や対車両衝突実験におけるエネルギ変化などを
もとに検証した．また，同手法により求めた荷重変位線図をもとに，小型車両と大
型車両との前面衝突におけるコンパティビリティ問題について分析し，車体剛性・
強度の評価方法に関して考察した． 
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2.2 主な記号 
ここでは本章で使用する主な記号を一覧する． 
 
<数式に使用する記号> 
Fm[kN]      車両部品（エンジン，トランスミッション，サスペンション等）
の慣性力 
Me[kg]     エンジン質量 
Ge[m/s
2]     エンジン加速度 
Ms[kg]      サスペンション質量 
Mm[kg]     車両部品の質量 
Gs[m/s
2]     サスペンション加速度 
Fb[kN]       車体骨格の圧潰荷重 
Mb[kg]      車体骨格質量 
Gb[m/s
2]       車体骨格加速度 
F[kN]              衝突荷重 
Ge-r[m/s
2]    オフセット衝突時における衝突側エンジン加速度 
Gs-r[m/s
2]    オフセット衝突時における衝突側サスペンション加速度 
Gb-r[m/s
2]    車体骨格後方（車体変形の少ない部位）の衝突側の加速度 
Gb-l[m/s
2]    車体骨格後方（車体変形の少ない部位）の非衝突側の加速度 
V1,V2[m/s]     衝突試験車両の衝突前の初速度 
M1,M2[kg]           衝突試験車両の質量 
V[m/s]            対車両前面衝突時の系の速度 
S[mm]                      対車両前面衝突時の系の変位 
S1,S2[mm]                衝突試験車両の変位量 
D1,D2[mm]              衝突試験車両の変形量 
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2.3 荷重と変形量の推定手法 
2.3.1 衝突荷重の推定手法 
車両の前面衝突時の荷重には，車体を構成する骨格フレームなど車体骨格の圧潰
荷重のみならずエンジンやトランスミッションおよびサスペンションなど車両の
前部に配置され且つ衝突時の変形が少ない車両部品による慣性力も含まれると考
えた．すなわち，車両部品の慣性力を Fm，車体骨格の圧潰荷重を Fbとしたとき，
衝突荷重 Fは両車の合計で表されると仮定した． 
 F = Fm + Fb                                      (2.1) 
車両部品の慣性力 Fmは車両部品の質量と車両部品の加速度との乗算により与え
られると仮定した．但し，エンジンとトランスミッションは強く結合され１つのブ
ロックを構成しているのに対し，サスペンション部品はジョイント類と介して結合
されているため個別に加速度を測定すべきであると考えた．そこで，質量および加
速度はエンジンブロック分Me, Geとサスペンション分Ms, Gsとに分けた。車体骨格
の圧潰荷重Fbは車両質量Mから車両部品の質量Mmを引いた車体相当質量Mbと車
体後方で比較的変形が少ない場所で計測した加速度 Gbとの乗算により与えられる
と仮定した。 
 Fm = Me × Ge + Ms × Gs                                                                               (2.2) 
 Fb = Mb × Gb                                  (2.3) 
ところで，近年の前面衝突試験においてデフォーマブルバリアを用いたオフセッ
ト衝突実験が行われているのは，実際の衝突事故では必ずしも車両の前端部どうし
が全てオーバラップしないからである．コンパティビリティ問題を扱った他の研究
でもオーバラップ率を 50%とした前面オフセット衝突実験が行われており，本章で
もこれらにともないオフセット衝突を想定した荷重推定手法について考えた． 
まず，オフセット衝突では車両部品の慣性力 Fmにおいて質量Me, Msの半分のみ
が有効であると仮定した．また，車両の左右での加速度も異なることから，車体骨
格の圧潰荷重 Fbは車両の左右で計測した加速度をもとに算出することとした（図
2.1）．    
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その際，車両部品の慣性量を求める際に用いなかった残り半分の質量は，非衝突
側の車体相当質量に組み入れることにした． 
Fm = (0.5 × Me) × Ge-r + (0.5 × Ms) × Gs-r                                                                    (2.4) 
Fb = (0.5 × Mb) × Gb-r + (0.5 × Mb + 0.5 × Mm) × Gb-l                                                       (2.5) 
ここで，Ge-r とはエンジンブロックの衝突側で計測した加速度，Gs-r はサスペン
ション部品の衝突側で計測した加速度，Gb-rは車体後方の衝突側で計測した加速度，
Gb-lは車体後方の非衝突側で計測した加速度である．式(2.4)により求めた車両部品
の慣性力 Fmと式(2.5)により求めた車体骨格の圧潰荷重 Fbを式(2.1)に代入すること
により，衝突反力 Fを求めることができる． 
車体骨格や車両部品に複数の加速度計を設置して衝突荷重を推定する手法が提
 
図 2.1 衝突荷重推定のための加速度センサの位置 
ハニカムバリア 
 
エンジンブロック加速度：Ge-r 非衝突側加速度：Gl-r 
サスペンション部品加速度：Gs-r  
衝突側加速度：Gb-r 
ロードセル 
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案されているが(2.4)，本章では汎用的且つ簡便な手法を考案した．具体的には，前
記計測結果を参考に加速度計の設置部位の代表点（計測位置）や個数を決定し，加
速度計の数を最小限に抑えつつ部品質量の算出も容易になるよう配慮した． 
 
2.3.2 固定バリア実験での検証 
本章で考案した衝突荷重の推定手法の妥当性を検証するため，車両単体での固定
バリア実験を実施した（図 2.2）． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
試験車両には小型車両を用い，EEVCデフォーマブルバリアに対して 40%のオー
バラップ率で衝突させた．衝突速度は 80 km/hという高い速度を設定した．前記手
法により算出した衝突荷重を，固定バリア背面で計測した荷重と比較することで推
定手法の妥当性が検証できると考えた． 
比較した結果を図 2.3に示す．推定した衝突荷重には加速度に特有と考えられる
若干の振動が含まれているものの，荷重波形の全体的な傾向や荷重ピークのレベル
や発生時刻などはほぼ対応しているものと判断した． 
 
80 kph
Overlap： 40%
Road Cells
Deformable Barrier
 
図 2.2 小型車両の 80kph-ODB 試験 
Overlap：40％ 
80kph 
Deformable Barrier 
Load Cell 
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2.3.3 車体変形量の推定手法 
車両の衝突実験では，変位計を用いて変位を直接測定したり画像解析で詳細に変
位を測定することが難しいため，車両の加速度を時間軸で二回積分して変位量を求
める方法が広く用いられている．対車両衝突でも同様の理屈で変位量が求められる
が，二台の車両が移動しながら変形しているため，変位量が得られても各車体の変
形量を求めることは困難であった．本章では、二台の車両が衝突し変形する最中に
も両車の移動（変位）には運動量保存則が成り立つと仮定した． 
V = ( M1× V1－M2× V2 ) / ( M1 + M2 )                                    (2.6) 
Vは系の速度、M1, M2, V1, V2は各車両の質量と速度を示す．系の速度 Vを積分す
れば系の変位 Sが求められ，これを二台の車両の剛体変位と見なす．すなわち，車
低い曲率Displacement[mm] 
 
0
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両加速度を二回積分して求めた変位量から，運動量保存則により得られる系の剛体
変位 Sを除去することにより車体変形量が得られると考えた． 
D1 = S1－S, D2 = S2－S                                         (2.7) 
ここで，S1, S2が各車両の加速度を二回積分した変位量であり，D1, D2が剛体変位
を除去して求めた車体変形量である． 
 
2.3.4 対車両前面衝突実験での検証 
本章で考案した車体変形量の推定手法の妥当性を検証するため，対車両前面衝突
の前面オフセット衝突実験を実施した（図 2.4）．試験車両としては固定バリア実験
に用いた小型車両と，それより相対的に大きく重い普通車両を用いた．両車の初速
度は 56 km/hとし，衝突時に小型車側のオーバラップ率が 50%となるよう試験設備
を設定した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
56Kph
56Kph
Small Car
Large Car
 
図 2.4 対車両前面衝突試験 
 
56kph 
56kph 
56kph 
56kph 
Large Car 
Small Car 
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図 2.5に両車両の衝突実験後の車体変形の様子を示す．車両の変形は小型車両の
右側のフロントピラーが相対的に大きく変形している．フロントピラーの下方には
タイヤが大きく車両後方に押し込まれ，エネルギ吸収部材はフードリッジ等からの
入力により車両上方に曲がっている．右側のフロアの前側は，タイヤが後方に押し
込まれると同時に車両の内側の部材と車体のサイドシルに接触する．衝突荷重につ
いては車両単体での固定バリア実験により推定手法の妥当性が検証されているが，
対車両衝突における有効性を検証するために衝突荷重の時刻歴変化を調べた（図
2.6）．作用反作用の法則によれば二台の車両の衝突荷重は同一時刻で同レベルでな
ければならないが，両車の推定荷重は若干の振動こそあるものの荷重波形の傾向や
荷重ピークの時刻やレベルはほぼ対応しているものと評価した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 2.5 対車両前面衝突試験後の車体変形の様子 
 
 
Small Car 
Large Car 
 
Large Car 
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次に車体変形量の推定手法について検証する．推定変形量を用いて計算したエネ
ルギ量がエネルギ保存則を満たすかどうかで間接的に有効性を検証することを考
えた．図 2.7は系全体の運動エネルギと内部エネルギおよび合計エネルギの時刻暦
変化を示している．若干の増減はあるものの、衝突現象を通して合計エネルギ量が
ほぼ一定に保たれている．よって，本章で考案した車体変形量の推定手法が妥当で
あるものと評価した． 
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図 2.6 対車両前面衝突試験における推定荷重時刻歴線図の比較 
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2.4 対車両前面衝突の分析結果 
 対車両前面衝突における各々の車両の荷重変形量線図を描くことにより，車両間
の剛性・強度のバランスやエネルギ吸収分担について分析することができる．図
2.8 は各車両の荷重変形量線図を模式的に表したものである．両車両の荷重波形に
は作用反作用の法則により同レベルの最大荷重が存在するが，その最大荷重に至る
までの変形量は小型車両の方が大きくなっており，車体前部の剛性が低いことを示
している． 
ここで，本論ではこの最大荷重までの荷重変形量線図の勾配を，車両における前
部構造の剛性と称す．最大荷重以降の荷重変形量線図に着目すると，普通車両の衝
突荷重は除荷に転じて変形が収束しているのに対し，小型車両では一定の荷重を保
持したまま変形量が増加している．このことは，本衝突実験における入力が普通車
TIME(ms)
ENERGY(kJ)
0
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300
400
0 50 100 150
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図 2.7 対車両前面衝突試験における運動・内部・合計エネルギ時刻歴線図 
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両にとっては最大荷重未満であったのに対し，小型車両にとっては最大荷重を保持
した負荷となり，この系による最大荷重は小型車両の限界値により決まったことを
示唆している．系の運動エネルギは二台の車両の質量と初速度で決まるが，両車の
エネルギ吸収分担比率は，各車両の前部剛性といずれか一方の最大荷重（強度）に
よって決まるものと考えられる． 
以上の分析は特定の条件下（車両諸元や衝突条件）における衝突現象に関するも
のであり，リアルワールドでのコンパティビリティ問題について考えるためには，
様々な大きさや質量をもつ車両群について前部剛性と最大荷重の分布を調べた上
で，そのバランスを議論しなければならない． 
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図 2.8 対車両前面衝突における推定荷重変形量線図と模式図の比較 
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2.5 車体剛性・強度の評価方法に関する考察 
前述した通り，様々な大きさや質量をもつ車両群の間でのコンパティビリティ問
題は，単一車両だけで論じることはできない． 
一般論としてリアルワールドで走行している様々な車両群の中で相対的に小さ
な車両は対車両前面衝突においてエネルギ吸収分担と車体変形が大きくなる傾向
にあることは想像される．衝突条件によっては車体の強度（最大荷重）を超える可
能性があるわけだが，これは物理学的に避けられない問題でもある．何故なら，小
型車両が大型車両と衝突した場合でも最大荷重を超えないような強固な構造に設
計したとすれば，その車両が単独で固定壁に衝突した際には逆に非常に高い加速度
が発生する可能性があるからである． 
現実的な対応としては，最大荷重を超えた以降でも急激に崩壊しない車体構造と
することが考えられる．例えば衝突荷重の最大値以降の荷重変形量特性に着目し，
車体（特に客室）変形時の荷重レベルを考慮した車体を設計することで，その車両
が相対的に大きく重い車両と衝突した場合の崩壊特性を見積もることができる． 
最大荷重を超えた場合の客室変形の特徴の一つに車体上部のピラーの折れ変形
などがある．その原因の一つとしてはピラーを構成する骨格部材の接合部の鋲間座
屈が考えられる．鋲間座屈を完全に防ぐことは難しいとしても現実的な対応として
は，急激に屈曲しないピラー構造にすることが望ましいと考えられる．例えば，ピ
ラー内部に鋲間座屈の影響を受けにくいリーンフォースを適用するなど折れに対
する抵抗力を持たせることなどが考えられる（特許第 3674586，特許第 4093025）． 
最大荷重を超えた以降の車体強度（主に客室強度）の評価を目的として，欧州の
研究機関は車両を高速でバリアに衝突させるオーバーロード試験を提案している
(2.5)．オーバーロード試験では敢えて客室を変形させるために 80 km/h程度の衝突速
度が提案されている．本章では対車両前面衝突現象を分析する目的で衝突荷重や車
体変形量を推定して用いたが，様々なメーカーの車両の衝突荷重を客観的に評価す
るためにはロードセルにより直接計測した荷重データを用いるべきである． 
図 2.9は本章で実施した小型車両の 80km/hでのODB実験において推定した車両
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部品の慣性力 Fmと車体骨格の圧潰荷重 Fb，それらの合計としての衝突荷重 Fを示
したものである．この荷重波形によれば，衝突荷重 Fが最大を超えた以降は車両部
品の慣性力 Fmが収束しており，バリア側で計測した荷重のほとんどが車体骨格の
圧潰荷重 Fbであるものと推察される．しかしながら，最大衝突荷重 Fの発生時刻
と Fmの収束時刻とは完全には一致しておらず，車体（特に客室）変形荷重を評価
するための基点の定義については更なる検討を要すると考える． 
また，固定バリア実験と対車両実験とではエンジン等の車両部品が停止する時
刻が異なることも分かっている．これには，固定バリア実験と対車両衝突実験
とでの衝突時の車両挙動の違いや衝突対象物の違いによる各車体の前部構造の
影響などが考えられる．このように，高速衝突とはいえ固定バリア試験におけ
る客室変形荷重の評価方法については，なお慎重な議論が必要である． 
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図 2.9 80kph-ODB試験での推定荷重変形量線図 
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2.6 対車両前面衝突のメカニズム 
対車両前面衝突のメカニズム分析を行うために，大きさと質量の異なる三台
の車両を選定し，その実験データの分析を行った．三台の車両は，車両 Aは小
型車両，車両 Bは中型車両，車両 Cは大型車両とした．対車両実験は，車両 A
と車両 C，車両 Bと車両 Cとで実施し，試験条件は前述の条件と同じで，衝突
速度 56kph，オーバーラップ率は相対的に小型車両の車幅に対して 50％になる
ように設定した．実験データの取得には本章で開発した手法を用い，荷重変形
量線図を求めた．加えて，それぞれの車両におけるハニカムを備えた固定壁に
よる ODB試験も行った．衝突速度は，車両 Aと車両 Bは 80kph，車両 Cは 64kph
とした．なぜなら，大型で重い車両 Cとの衝突では，相対的に小さく軽い車両
に過度の入力が想定されるためである．試験には EEVCで規定された固定壁を
用い，その変形はポテンショメータ（電位差計）で計測した．また，車体の変
形は，車両の変位量からバリアの変形量を減算して算出した．図 2.10の左側に
車両 A，右側に車両 Cの対車両衝突試験における荷重変形量線図を示す．そし
て，その荷重変形量線図と各々の車両の固定壁試験での荷重変形量線図との比
較を行った．図 2.11は左側に車両 B，右側に車両 Cの対車両衝突試験での荷重
変形量線図を示し，前記と同様に固定壁試験での荷重変形量線図と比較した． 
相対的に大きさと質量の異なる車両との衝突におけるメカニズムを図 2.11の
荷重変形量線図を用いて述べる．両車両の荷重増加に伴い変形も増加し，車体
変形が車両 Bは約 700mm，車両 Cは約 600mmの時に衝突荷重が最大値に達す
る．ここで留意すべき点は，両車両の最大荷重の値が作用，反作用によりほぼ
同じである．そして，その最大荷重までの荷重変形量線図の勾配は，衝突初期
の車両前部の剛性と車体の変形度合いにより決定される．先にも述べたが，本
論ではこの勾配を便宜上，剛性（車体剛性）と称す．車両 Cの車体剛性は相対
52 
 
的に高く，最大荷重以降に車両 Bはその荷重を保つとともに車体変形が進んで
いるのに対し，車両 Cは荷重が徐々に減ずる． 
このように車両 Bの最大車体変形のほうが大きくなることは，固定壁と対車
両試験の荷重変形量線図の特徴を用いて理論的に説明ができる．まず，各々の
車両の対車両試験での剛性は固定壁試験のものとそれぞれがほぼ一致する．最
大荷重の比較では，車両 Bは対車両試験と固定壁試験のものでほぼ同等だが，
車両 Cは対車両試験のほうが低くなる．車両 Bの後半荷重は各々若干異なるが，
平均荷重でみると総じて同じになる．一方，車両 Cの後半荷重は，対車両試験
で車両 Cの最大荷重に至らず車体変形が進まなかったため，程度が異なる．こ
れは，対車両試験における系の最大荷重は，車両 Cの最大荷重以下であったと
言える．この剛性と強度との違いにより，二車両間のエネルギ収支がほぼ決定
される． 
図 2.10の荷重変形量線図を用いて，対車両試験，固定壁試験における車両 A
と車両 Bとの比較分析を行う．前記と同様に，最大荷重と最大変形量とを比較
することで，対車両試験におけるメカニズム分析が可能である．対車両試験に
おける最大荷重の発生時間は，固定壁試験に比べ車両 Aでは遅く，車両 Cでは
早くなっている．この違いは衝突初期における二車両間の相互作用に影響して
いると考えられるが，衝突過程における機構部品や車体構成部材の相互作用を
実験にて詳細に分析をすることは困難である．そこで FEAでの対車両解析を行
い，その分析を試みた．解析ソフトは陽解法の PAM-CRASHを用いた． 
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[Vehicle A] [Vehicle C] 
図 2.10 車両 Aと車両 Cとの荷重変形量線図の比較 
（対車両前面衝突試験と ODB試験） 
Displacement [mm] 
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[Vehicle B] [Vehicle C] 
図 2.11 車両 Bと車両 Cとの荷重変形量線図の比較 
（対車両前面衝突試験と ODB試験） 
Displacement [mm] 
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図 2.12に最大荷重を生じているときの，車両 Aと車両 C，車両 Bと車両 Cの
衝突の様子を示す．車両下面からの衝突変形の図示は，両車両の機構部品や車
体構造などの相互作用の分析が視覚的に行いやすいためである．車両 Bと車両
Cとの対車両試験では，右側の図の(c)，(d)に示すように，一方の車両のタイヤ
が他方の車両のエンジンブロックに押し込まれているのが見て取れる．このよ
うな車両変形の様子は，固定壁試験で見られる．左右の図を比べると，左側の
図のほうが，機構部品や車体構造などの相互作用が少ないのが見て取れる．左
側の図中，(a)に示すように車両 Aのタイヤは小さく，車両 Cのエンジンブロッ
クは高い反力を受けていない．また，車両 Cのタイヤは車両 Aのエンジンブロ
ックより反力を受けているが，図中(b)に示すようにエンジンブロックが小さく
軽いため，相手車両に比べて反力を受ける時刻が遅れる．車両の機構部品にお
ける相互作用のメカニズム分析は，その加速度の比較により可能となる．  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 2.12 対車両前面衝突時における車両前部構造の相互作用の様子 
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図 2.13 車両 Cにおける機構部品の加速度時刻歴線図の比較 
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図 2.13に車両Cとの対車両衝突における車両AとBのタイヤ加速度の代用値
としてエンジンブロック，サスペンション部品で計測した加速度の時刻歴線図
をそれぞれ示す．その結果，車両 Bに比べ車両 Aと衝突をしたほうがエンジン
ブロックの最大荷重が低く，サスペンション部品の最大加速度の発生時間が遅
くなることが見て取れる．このように，車両機構部品の相互作用の違いにより，
最大荷重の発生時間のずれが，図 2.10に見られるように荷重変形量線図で現れ
る．前述の荷重変形量線図の分析により，対車両前面衝突試験における車体の
剛性と強度の評価は，固定壁試験にて可能であるが，対車両衝突では両車両の
エンジンブロックやサスペンションなどの機構部品の相互作用の影響を受ける
ことがわかった． 
 
2.7 考察  
対車両前面衝突において，車両間のエネルギ吸収部材等の相互作用は，双方
の安全性能を向上する上で重要であることが指摘されてきた．その中で，相手
車両への加害は一つの大きな課題であり，一般に大きく重い車両は，相対的に
小型で軽い車両に対し加害車両になる場合が多い．その一方で，車体を補強し
て自車両の保護性能を高めた車両は，相対的に保護性能が低い車両に対しての
加害性が高くなる．固定壁による車両試験にて，最大荷重などを評価し，それ
を管理することで加害性を評価できると考えるが，対車両衝突を想定した場合
のエネルギ吸収部材の高さや車幅方向での不一致など，ジオメトリに関する評
価は出来ない．その不一致による代表的な衝突形態として，相手車両への乗り
上げや潜り込みが良く知られている．この課題に対しては，第１章の中で紹介
をしたように車両衝突時の車両衝突面内における分布荷重から荷重重心を求め，
それを特定の範囲内で管理することでジオメトリの不一致を整合させる提案が
ある． 
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一般に個々の車種は，異なる車体構造や機構部品を持つため，固有の衝突性
能（荷重変形量線図）を持つ．しかしながら，前述の検討で示したように，固
定壁試験での評価と異なり，対車両前面衝突においては相手車両によりその評
価が変わる．すなわち，リアルワールドで走行している車両が不幸にも対車両
前面衝突の被害にあった場合は，相手車両により自車両が加害車両にもなり被
害車両にもなる可能性がある．その加害，被害の変化の要因に機構部品同士の
相互作用も寄与する．それは衝突前半で支配的であり，最大荷重とその発生時
刻，車両剛性に大きく影響を及ぼす（図 2.9）． 
車両の衝突特性は，主に最大荷重と最大変形量で決定され，最大荷重以降の
最大変形までの荷重特性は ECF（End of Crash Force）と呼ばれている．対車両
前面衝突の車両前部構造どうしの相互作用の度合いは，主に剛性で評価ができ，
両車両のエネルギ収支は強度（最大荷重），さらには ECFにより評価ができる
（図 2.14）．その車両間の相互作用やエネルギ収支のバランスが崩れると，一
方の車両は多めにエネルギを吸収しなければならず，それに相応したエネルギ
吸収が可能な車体構造が必要となる．  
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図 2.14 荷重変形量線図と模式図 
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対車両前面衝突の多くの課題の一つに，その衝突現象を分析するための衝突
荷重と車体変形量との評価方法の不備があったが，本章で開発した評価方法に
よりその課題が解決できる．しかし，図 2.3，2.15に示すように加速度から推定
した衝突荷重には実測値に比べて加速度に特有と考えられる若干の振動が含ま
れている．これは，主に両車両の車体骨格が複雑に絡み合いながら多段階に座
屈をしながら変形をするので衝突現象をとおして加速度が振動するものと考え
られる．図 2.16に推定した衝突荷重と推定に用いた加速度の時刻歴線図を示す
が，推定に用いた加速度の振動に同期して衝突荷重が振動しているのが見てと
れる（図 2.16中 a～d）．そのため，衝突現象の分析や衝突性能向上効果などの
検証に用いるのには有用であるが，時刻・変形歴での極値の絶対値評価などに
は適さず，衝突性能設計には固定壁試験で計測した衝突荷重と車体変形量によ
る定量評価が必要であると考える． 
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図 2.15 計測した衝突荷重と推定した衝突荷重との荷重変形量線図の比較 
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また，本手法のさらなる発展として，よりリアルワールドでの衝突事故を模
擬した対車両斜め前面衝突や衝突速度の違い，衝突速度の異なる車両どうしの
衝突現象の分析が可能な評価手法への検討が今後必要であると考える． 
さらに対車両前面衝突の多くの課題の一つに本研究で注視する対車両前面衝
突時における車両間相互作用の度合いを評価できる手法の開発がある．具体的
には評価車両を固定壁に衝突させて取得した物理量から車両前部構造の相互作
用の度合いを定量的に評価する手法である．この評価方法の確立を目的に，第 1
章の緒言で述べたように現在欧米等の研究機関が主導で様々な試験方法や評価
指標の検討が行われているが，本研究では（次章以降）相互作用度合いの定量
化手法と車両前部構造部材の一例との系統的な検討を示す． 
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図 2.16 推定した衝突荷重と推定に用いた加速度との時刻歴線図 
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2.8 結言 
(1) 対車両前面衝突実験における衝突荷重と車体変形量を，各車両に設置した複数
の加速度計で計測した加速度をもとに推定する手法を開発した． 
(2) 固定バリア実験における実測荷重値との比較や対車両前面衝突実験におけるエ
ネルギ変化をもとに，衝突荷重と車体変形量の推定手法の妥当性を検証した． 
(3) 同手法により求めた荷重変位線図をもとに，小型車両と大型車両との前面衝突
におけるコンパティビリティ問題について分析し，エネルギ吸収分担や最終的
な変形量が二台の車両の前部剛性や強度（最大荷重）さらには最大荷重以降の
車体圧潰荷重により決まることを明らかにした． 
(4) 車両衝突における荷重変形量線図の概観は，衝突初期の剛性と最大荷重，そ
して最大荷重以降の荷重により決定されることを示した. 
(5) 対車両前面衝突における荷重変形量線図の分析から，両車両の機構部品の相
互作用により，車両の加害，被害の度合いが変わることを示唆した．  
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第 3章 車両間相互作用の分析・評価手法 
 
3.1 緒言 
対車両前面衝突におけるコンパティビリティ問題(3.1)~(3.9)の主な要因として，車
両質量・車体剛性・車体形状などが広く知られている．車体形状とは，例えば
バンパやフロントサイドメンバなどのエネルギ吸収部材の位置を意味する．車
体形状に起因する衝突現象の問題として相手車両とのエネルギ吸収部材の不一
致による相手車両への乗り上げ，潜り込みや車幅方向でエネルギ吸収部材がか
みあわずに作用しない現象（フォークエフェクト）があるが，その発生は車体
形状のみならず，二車両間での車体剛性の差も関係している．また，乗り上げ，
潜り込みやフォークエフェクトは相手車両への加害性ばかりでなく自車の被害
性にも影響することになる．すなわち，第 2 章で述べたように対車両前面衝突
での車両前部構造の相互作用は加害性，被害性の両面で重要である． 
そこで本章では，相互作用度合いの高い車両前部構造を有する車両のエネル
ギ吸収部材は，衝突の初期から等質の広い衝突接触面積を生じることで両車両
のエネルギ吸収部材の引っ掛かり（相互作用）が良くなると考え，このような
エネルギ吸収部材および車両前部構造を均質構造と仮定し，その構造の均質性
の度合いと加害性・被害性の両方を定量的に評価・分析できる手法を開発する．
均質構造とは，エネルギ吸収部材等で構成される車両前部構造の衝突接触面内
における強度の等質性を意味する． 
均質性を評価するパラメータとしてある瞬間での分布荷重を設定し，その分
布荷重をはかる手段として多分割ロードセルバリアを用い，個々のロードセル
への荷重の広がりを求める．その荷重の広がりである分布荷重を用いて，統計
的に統計量を求めることで均質性の尺度を検討する．さらに高次の統計量によ
り車両前部構造の加害，被害の度合いも定量的に評価，分析できる手法も検討
する． 
本手法の妥当性は，論理的物理量モデルや単純な構造物などを用いた例題
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（FEA）を解くことにより検証を行う． 
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3.2 主な記号 
ここでは本章で使用する主な記号を一覧する． 
 
<数式に使用する式> 
μ[kN]    平均荷重 
x[kN]    各ロードセル荷重 
σ2[kN2]             分散（Variance）．平均荷重に対する分布荷重の散らばりの指標 
mn          確率変数の重心回りの N次モーメント 
Skew                   ゆがみ（Skewness）．分布荷重を奇数三次と偶数二次モーメントで 
無次元化した指標 
Flat      扁平度（Flatness）．分布荷重を偶数四次と二次モーメントの 
無次元化した指標 
μ row,1~n[kN]           多分割ロードセル縦列の各々における平均荷重 
σ2row,1~n[kN
2]         多分割ロードセル縦列の各々における分散 
S row,1~n                  多分割ロードセル縦列の各々におけるゆがみ（Skewness） 
F row,1~n                  多分割ロードセル縦列の各々における扁平度（Flatness） 
σ2row,mean[kN
2]         多分割ロードセル縦列全体（m個）の平均分散 
S row,mean                多分割ロードセル縦列全体（m個）の平均ゆがみ（Skewness） 
F row,mean                多分割ロードセル縦列全体（m個）の平均扁平度（Flatness） 
σ2col,mean[kN
2]             多分割ロードセル横列全体（n個）の平均分散 
S col,mean                 多分割ロードセル横列全体（n個）の平均ゆがみ（Skewness） 
F col,mean                 多分割ロードセル横列全体（n個）の平均扁平度（Flatness） 
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3.3 均質構造 
3.3.1 均質構造の考え方 
対車両前面衝突において加害性，被害性を両立させるには，車両前部構造の
相互作用を向上させ，お互いの衝突エネルギを十分に吸収させる必要がある． 
図 3.1に相互作用度合いの高い車両と低い車両とが固定壁（多分割ロードセル
バリア）に衝突した際の分布荷重のイメージ図を示す．図 3.1左半分に示すよう
に，エネルギ吸収部材の軸力主体で衝突荷重を発生する相互作用の度合いが低
い車両は，部分的に荷重が集中するのに対して，図 3.1右半分に示すような均質
な広い面で衝突荷重を発生する相互作用の度合いの高い車両は，荷重が比較的
一様になると考えられる．このような均質な構造にすることで，対車両衝突の
みならず立木や電柱（ポール）などの車両前面に対して少ないラップ率の衝突
対象物に対しても，均質な広い面でのエネルギ吸収部材の作用が可能となる．
すなわち，均質構造とは衝突対象物の大小や形状にかかわらずそれらの接触面
積に応じて衝突エネルギの吸収が可能な構造と考える． 
さらに図 3.2を用いて均質構造のイメージを示す．図 3.1左半分の車両どうし
の対車両前面衝突の場合，主なエネルギ吸収部材が部分的に集中する分布荷重
を生じながら作用をするのでお互いのエネルギ吸収部材が引っ掛かり（相互作
用）づらく，両車両のエネルギ吸収部材の作用による衝突エネルギ吸収が十分
に行われない．一方，対車両前面衝突におけるいずれかの車両が均質構造（図
3.1右半分）の場合，エネルギ吸収部材が衝突の初期から均質な広い面の衝突荷
重を生じながら作用をするのでお互いのエネルギ吸収部材が引っ掛かり（相互
作用）やすくなり，両車両のエネルギ吸収部材の作用による衝突エネルギ吸収
が十分に行われる． 
本章では均質性の評価パラメータとして，ある瞬間での分布荷重を取り上げ
る．分布荷重を測定する手段として多分割ロードセルバリアを用いることとし
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3.3.2 均質性の評価･分析手法 
次に均質性の評価方法を以下に示す．多分割ロードセルバリアにおけるある
瞬間での分布荷重を評価する指標として，分散（Variance），ゆがみ（Skewness），
扁平度（Flatness）といった統計量をとりあげる．  
下式（3.1）～（3.5）の確率密度関数 p(x)には，多分割ロードセルバリアへの
ある瞬間での分布荷重を設定した．ここで，x は個々のロードセルでの荷重で，
μ は評価時間での分布荷重の平均荷重を与える． 
      μ = ∫ 𝑥𝑝(𝑥) 𝑑𝑥                                      (3.1) 
分散 σ2は，平均荷重 μを重心とした分布荷重の拡がりの指標である． 
      σ2 = ∫(𝑥 − 𝜇)2𝑝(𝑥)𝑑𝑥                                        (3.2) 
本論では，相互作用の度合いの高い均質な車両は，荷重が比較的一様になる
と考える．したがって，この分散の評価値は均質度合いの尺度になりうると考
 
図 3.3 多分割ロードセルバリアと小型車両の有限要素モデル（FEA） 
Multi-Road Cell Barrier (128 Load Cells) 
arranged in a 16 by 8 matrix 
Size 125 mm×125 mm 
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える．例えば車両前端部を構成する骨格部材や骨格部材どうしの連結部などの
剛性や強度を評価できる． 
ここで，確率変数の分布のゆがみや扁平度は，さらに高次のモーメントによ
り特徴づけられる．なお，確率変数の重心回りの N次モーメントは， 
N次モーメント mn： 
𝑚𝑛 = ∫(𝑥 − 𝜇)
𝑛 𝑝(𝑥)𝑑𝑥                                   (3.3) 
ゆがみ Skew： 
     𝑠𝑘𝑒𝑤 = (∫(𝑥 − 𝜇)
3 𝑝(𝑥)𝑑𝑥)/(∫(𝑥 − 𝜇)2𝑝(𝑥)𝑑𝑥)3/2             (3.4) 
扁平度 Flat： 
     𝐹𝑙𝑎𝑡 = (∫(𝑥 − 𝜇)
4𝑝(𝑥)𝑑𝑥)/(∫(𝑥 − 𝜇)2𝑝(𝑥)𝑑𝑥)2               (3.5) 
となる． 
ここで，Skew：ゆがみは，奇数三次と偶数二次モーメントで無次元化した指標
を表し，Flat：扁平度は偶数四次と二次モーメントの無次元化した指標を表す． 
一般に，分散や扁平度などの偶数次のモーメントが分布の広がりを表し，ゆ
がみなどの奇数次のモーメントが分布の対象性を与える．そこで本章では，評
価の対象となる車両は加害，被害の要素のどちらが強いかを，ゆがみの大小に
より分析し，その要素の度合いを扁平度の大小をもって評価できると考えた．
いずれの評価値も少ないほうの均質性が高く，また，加害性，被害性の傾向，
ならびにその度合いも低いとみなせる． 
 
 
3.4 論理的検証 
3.4.1 均質性の評価･分析手法の検証 
本章で提案する分布荷重の評価，分析方法の妥当性を検証するために，机上
で考えた三つの代表的な分布荷重の物理量モデル図 3.4～3.6 を作成し，計算を
試みた．物理量モデルの分布荷重の合計と平均とはそれぞれが同じになるよう
に設定し，本章で用いる指標が分布荷重の特徴を捉えることができるか判断で
きるように配慮した．なお，この検証に用いる多分割ロードセルバリアは，複
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数のロードセルを一直線上に横一列に配置したものを想定した． 
図 3.4は均質性が高く，加害，被害の要素が少ないと想定される一様分布であ
る．例えば，ガードレールのような質量が一様に分布している剛な平面が多分
割ロードセルバリアに衝突するような場合に相当すると考えられる． 
また，図 3.5は均質性，および加害，被害の要素が中程度と想定される正規分
布を有する分布荷重の並びである．例えば，ガードレールとその支柱など，質
量が一様ではないが剛性に連続性が見られる場合に相当すると考えられる． 
さらに，図 3.6は均質性が低く加害，被害の要素が多く含まれると想定される
分布とした．加害，被害の要素が多いとは，例えば電柱の衝突など，一点に荷
重が集中する場合を想定した． 
図 3.7に物理量モデルにおける各指標の計算結果を示す．分散，ゆがみ，扁平
度のいずれの評価値も，物理量モデル作成時に想定した高低順になる．すなわ
ち本手法は，衝突物の均質性を評価・分析する手法として妥当性を有するとみ
なすことができる． 
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Force [kN] Multi-Load Cell Barrier 
Velocity 
Guardrail 4 16 12 1 
 : mean 
X１ 
Xn 
図 3.4 一様分布 
（ガードレールが衝突した時の分布荷重のイメージ図） 
8 
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Force [kN] Multi-Load Cell Barrier 
Guardrail Post 
Velocity 
6shows 
図 3.5 正規分布 
（ガードレールとその支柱が衝突した時の分布荷重のイメージ図） 
 : mean 
X１ 
(Xn－) 
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Force [kN] Multi-Load Cell Barrier 
Velocity 
図 3.6 局所への集中荷重 
（電柱が衝突した時の分布荷重のイメージ図） 
 : mean 
(X1－) 
(Xn－)＜0 (Xn－)＞0 
15 11 7 3 1 
72 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
さらに，図 3.8，3.9 に示す物理量モデルを用いて本章で用いる高次統計量の
統計量の有意さについて述べる．この二つの物理量モデルは，前記モデルで同
じとした分布荷重の合計や平均といった一次成分のほかに，平均荷重の二次モ
ーメントとなる分散をも同等とした．二つの分布荷重を比較すると，均質性の
評価指標となる分散が同等にもかかわらず，図 3.8では高い曲率を有する弓形に，
もう一方の図 3.9 では低い曲率を有する弓形となるなど分布の形態に差異が見
られる．本章では，図 3.4のような一様な分布荷重を理想の形態としており，そ
の観点から，図 3.9の方が比較的に良い形態とみなせる． 
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図 3.7 分布荷重（物理量モデル）の評価結果 
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Multi-Load Cell Barrier 
図 3.9 低い曲率を有する弓型の分布荷重モデル 
 
 : mean 
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Multi-Load Cell Barrier 
Force [kN] 
 : mean 
Pointed Arch 
図 3.8 高い曲率を有する弓型の分布荷重モデル 
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次に，前記検討で用いた図 3.8，図 3.9 の物理量モデルにおける各指標の評価
結果を図 3.10に示す．ゆがみ，扁平度といった高次統計量に着目すると，図 3.9
の低い曲率を有する分布荷重（物理量モデル）のほうが相対的に加害の要素と
その度合いが低くなり，想定した高低順で評価値に差異がみられる． 
すなわち，平均荷重の二次モーメントによるばらつきの評価のみでは分布荷
重の詳細な特徴を捉えることは困難であるが，高次統計量を用いることで，定
量的にその特徴を捉えることが可能となる． 
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本検討で用いた横一列の多分割ロードセルバリアに車両が衝突した場合を想
定すると，均質性が高く，加害，被害の度合いが低い車両前部構造は，前述で
理想とした図 3.4 の一様な分布荷重を生ずると考えられる．しかしながら，図
3.4の衝突物の例で示したような平面部材を車両前部に設置することは質量の増
加やデザインの自由度が損なわれるなどの理由から困難であり，現実には車両
の生ずる分布荷重は図 3.8，3.9 に近いと考える．その際，本章での物理量モデ
ルを用いた検証結果（図 3.7，3.10）から，分散，ゆがみ，扁平度の評価値が±0
に近いほうの均質性が高く，加害，被害の度合いが低い車両前部構造とみなせ
る． 
 
3.4.2 FEA解析(3.10)での検証 
自動車の衝突問題への本手法の実用性について検証するために，単純な構造物
を用いた固定バリア解析を行った． 
解析に用いた構造物（Radioss Crash 陽解法有限要素モデル）は，小型車両の
エネルギ吸収部材を想定した形状とし，大きさ，材料特性もそれに合わせた．
有限要素モデルは前述したような図 3.8，3.9 の分布荷重となるような単純な構
造物を二仕様用意した．一つは，図 3.11 に示すように均質性が低く，かつ軸力
主体で作用するように部材が座屈することで衝突荷重を発生する構造とした． 
もう一方は，図 3.12 に示すように比較的に均質性が高くなるように衝突荷重
（分布荷重）が広い面に均一に発生する構造とした．その具体例の一つとして
エネルギ吸収部材の前端部の形状に曲率を与えるとともに，その部材が衝突接
触面積を増加させながら前端から徐々に変形するように強度に連続性をもたせ
るなどの工夫をした（特許第 4103758，特許第 4103811）． 
多分割ロードセルバリアは，複数のロードセルを一直線上に横一列に配置し
たものを有限要素によりモデル化し，さらに個々のロードセルのサイズは，車
幅方向（横）での分布荷重の広がりが詳細にわかるように 125mm（縦）×125mm
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（横）とした． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Force [kN] 
図 3.12 均質性の高いエネルギ吸収部材 
Concentrated Mass 
(Equivalent of a car) 
Rigid 
Number of nodes : 6,857 
Number of elements : 6,808 
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Force [kN] 
図 3.11 均質性の低いエネルギ吸収部材 
Concentrated Mass 
(Equivalent of a car) 
Rigid 
Number of nodes : 6,726 
Number of elements : 6,689 
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Multi-Load Cell Barrier 
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図 3.13に分散，図 3.14にはゆがみ，さらに図 3.15には扁平度の計算結果を示
す．ゆがみと扁平度は，有限要素モデルの作成時に想定した高低順になってい
る．しかし分散は，衝突初期（図 3.13“A”部）では想定した高低順になるが，衝
突後半（図 3.13“B”部）ではその傾向が逆転する．これは，均質性の高い有限要
素モデルは，衝突後半で均質性が悪化するものの加害性の要素が相対的に少な
くその度合いも低いことを意味する． 
以下に分散の評価値が逆転する推定原因を述べる．図 3.12 の曲げ部材が作用
する領域は約 141mm 付近までとなるため，衝突初期（図 3.13“A”）では想定し
た高低順となるが，それ以降（約 188mm）では，曲げ部材の支持部材が高い荷
重を生じながら軸力主体で作用するため，後半荷重（図 3.13“B”）では分散の高
低順が転ずると考えられる． 
一方，図 3.11の部材は，衝突初期（図 3.13“A”）では高い座屈荷重を生じなが
ら軸力主体で作用し，後半荷重（図 3.13“B”）では部材が横に倒れるなどの変形
形態となり，衝突初期に対して衝突荷重が低く，衝突接触面積が広がると想定
される．なお，ゆがみ，扁平度は，二つのモデルが底をつく約 235mm付近で同
等となる． 
車両前部構造の均質性を評価する指標として分散は有効である．しかしなが
ら，加害や被害などの平均荷重に対する分布荷重の強弱の分析を行うには，前
述したように分散のみならずゆがみや扁平度といった高次統計量の指標が有効
かつ必要であると考える． 
ゆがみは平均荷重に対する分布荷重の対象性により，加害か被害かの要素を
定量的に把握し，その要素の度合いを扁平度により定量化できる．そのため，
車両前部構造の均質化を図る上で，定量的に具体的な指針を示すことが可能と
なるため，本手法は自動車の衝突問題における，車両前部構造の均質性を評価，
分析する手法として妥当であると考える． 
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図 3.13 均質度合いが異なるエネルギ吸収部材の
分散変形量線図の比較（FEA） 
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3.5 考察 
様々な大きさや質量をもつ車両群の間でのコンパティビリティ問題は，単一車両
だけで論じることはできない．一般論としてリアルワールドで走行している様々な
車両群の中で相対的に小さく軽い車両は車体変形量が大きく，被害性が高くなる傾
向にあることは想像される． 
このような衝突条件の違いによる加害性，被害性の両方を低減する手法の一つと
して，お互いの車両のエネルギ吸収部材を十分に作用させる工夫が必要であると考
える．その方策の一つとして，お互いの車両の主にエネルギ吸収部材どうしの相互
作用度合いを高めるために，少なくとも一方の車両の車両前部構造が均質構造であ
ることが望ましいと考える．例えば，フロントサイドメンバなどのエネルギ吸収部
材を複数化し，さらにそれぞれの部材間のせん断結合部の剛性や強度を上げること
などが考えられる． 
本章では，机上で考えた物理量モデル（理論的検証）や，単純な有限要素モデル
を用いて同評価，分析手法の検証を行った．しかし，自動車の衝突試験では縦と横
の軸からなる二次元の多分割ロードセルバリアを用いる．すなわち，自動車の衝突
問題に本手法を適用するためには二次元での評価が必要である． 
そこで同手法を用いた二次元での評価の考え方を以下に述べる．図 3.16 に示す
ような多分割ロードセルバリアの縦と横のそれぞれの列（縦（Column）m 列，横
（Row）n行）について，分散，ゆがみ，扁平度を求めることで二次元での均質性
の評価，分析が可能である．その一例として，縦の各々の列について平均荷重（μ 
row,1~n），およびその重心回りの分散（σ
2
row,1~n），ゆがみ（S row,1~n），扁平度（F row,1~n）
を求める．次に m 個の縦方向のそれぞれの統計量の平均を求める（σ2row,mean ，S 
row,mean ，F row,mean）．そうすることで車両の幅方向における均質性および加害，被
害の要素ならびにその度合いの評価ができる．また，横の各々の行についても同様
に n個の横方向のそれぞれの統計量の平均（σ2col,mean ，S col,mean ，F col,mean）を求め
ることで，車両の高さ方向での均質性および加害，被害の要素ならびにその度合い
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の評価ができる．
前記の考えより，車両の高さ方向の均質性が低い場合，乗り上げ，潜り込みが生
じやすい傾向であることが想定される．また，車両の幅方向の均質性が低い場合，
相手車両とのエネルギ吸収部材の不一致，かつ剛性の低い部分にお互いのエネルギ
吸収部材が衝突し合い十分に部材が作用しない現象（フォークエフェクト）のみな
らず，立木や電柱（ポール）などの車両前面に対して少ないラップ率の衝突対象物
に対してエネルギ吸収部材が作用しない現象が発生しやすい傾向であることが想
定される．

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
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図 二次元での均質性評価方法の考え方
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3.6 結言 
(1) 対車両前面衝突コンパティビリティにおける車両間相互作用の度合いを均
質性の高低で評価すべきであると考え，その均質性を統計的手法により分
析・評価する方法を開発した． 
(2) 分散・ゆがみ・扁平度の統計的係数により均質性の評価・分析を行った．分
散は均質性の評価の尺度とした．ゆがみは加害性の要素の有無を分析する指
標とし，扁平度はその要素の度合いを分析する指標とした． 
(3) 前記指標を均質性の異なる物理量モデル（論理的検証）や小型車両のエネル
ギ吸収部材を想定した FEAを作成し，比較検討することで本手法の妥当性を
検証した． 
(4) 本章では基礎検討として一次元での検討結果を示した．また，その検討結果
の応用として，縦横の多分割ロードセルバリア（二次元）における分布荷重
の評価について考え方を示した． 
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第 4 章 車両前部構造における解析・実験による均質度合いの確認および曲率
の影響 
 
4.1 緒言 
対車両前面衝突のコンパティビリティ問題(4.1)~(4.3)における，主に加害性の評価
を主な目的とした，欧米の研究機関などで試験方法や評価指標の検討(4.4)~(4.8)に対
し，第 3 章では，加害性・被害性を低減することのできる均質性の高い車両部
材の評価，分析が可能な手法の開発を行った． 
本章では，小型車両のエネルギ吸収部材を基に均質性の高い構造を検討し，
その部材を解析，実験で評価をした．さらに，その部材の均質性を第 3 章で開
発した手法を用いて評価を行い，部材と同評価手法が車両に適用できることも
併せて検証する． 
均質性の高い構造とは，エネルギ吸収部材等で構成される車両前部構造の衝
突接触面内における強度の等質性を意味する．均質性を向上させる手法として
は，エネルギ吸収部材の先端部に曲率を与え（特許第 4103758，特許第 4103811），
その曲率の有効性を有限要素モデルでの机上検討（FEA）と試作実験とで確認す
る．なお，比較対象には既存のエネルギ吸収部材の一部を用いる． 
考察では，本章における有限要素モデルを用いた衝突性能予測検討の妥当性
の検証と曲率が衝突性能に及ぼす影響の検討事例とを示す． 
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4.2 主な記号 
ここでは本章で使用する主な記号を一覧する． 
 
 
M[kg]                  車両慣性質量 
σ2[kN2]   分散（Variance）．平均荷重に対する分布荷重の散らばりの指標 
Skew                  ゆがみ（Skewness）．分布荷重を奇数三次と偶数二次モーメントで 
無次元化した指標 
Flat                  扁平度（Flatness）．分布荷重を偶数四次と二次モーメントの 
無次元化した指標 
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4.3 均質構造の検討 
ここでは，第 3 章で均質化の具体策の一つとして提案したエネルギ吸収部材
の先端部への曲率の付与の有効性を有限要素モデルでの机上検討（FEA）と試作
実験とで検討した．以下にその内容を紹介する． 
 
4.3.1 有限要素モデルでの検討 
均質性の検討に用いる部材は，小型車両のエネルギ吸収部材を想定した大き
さとし，材料特性もそれに合わせた．また，その形状は車両のエネルギ吸収部
材の単体台車実験に用いる試験部品を想定した． 
代表として用いた有限要素モデルは二仕様用意した．一つは，図 3.10 に示す
ように多分割ロードセルバリア面に対してエネルギ吸収部材が垂直に衝突し，
軸力主体で衝突荷重を発生する均質性の低い構造とした．もう一方の図 3.11は，
衝突過程で衝突接触面積が増加しながら変形するように，エネルギ吸収部材の
先端部に曲率を付与し，比較的に均質性が高くなるように衝突荷重（分布荷重）
が広い面に均一に発生する構造とした．さらに，その部材の先端部から徐々に
変形するように強度に連続性をもたせる工夫をした． 
解析の条件として，衝突速度は初速度をあたえ，前記の慣性質量：M は小型
車両に合わせた．また，衝突荷重や荷重の広がりを計測するのに用いる多分割
ロードセルバリアは，便宜上複数のロードセルを一直線上に横一列に配置した
ものを想定した．二つの有限要素モデルの総質量は，均質性への曲率の影響を
分析しやすいようにモデル後部剛体質量：Mであわせた． 
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図 4.1 曲率を付与しないエネルギ吸収部材の分布荷重の時刻歴（FEA） 
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図 4.2 曲率を付与したエネルギ吸収部材の分布荷重の時刻歴（FEA） 
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多分割ロードセルバリアへの荷重の広がりの様子を三段階の時刻歴（3ms，9ms，
15ms）で 図 4.1，図 4.2にそれぞれ示す．図 4.1の曲率を付与しない有限要素モ
デルでは，エネルギ吸収部材の軸力主体で衝突荷重を発生するため分布荷重の
広がり度合いを表す黒い部分の広がりがほとんど見られないのに対し，曲率を
付与したもう一方では，曲率部分（部材）が先端から後端へ車両の幅方向に広
がるように変形が進むため，図 4.2に示す図では分布荷重がエネルギ吸収部材の
外側に広がるとともに面積が増加している様子が見て取れる．すなわち，車両
前部構造の均質化のための一つの手法としてエネルギ吸収部材の先端部への曲
率の付与は有効であると考える． 
 
4.3.2 試作実験での検討 
有限要素モデルで検討に用いた，二つの仕様のエネルギ吸収部材を試作（図
4.3，図 4.4）し，図 4.5に示すような台車実験を行った．その際，試作部品の材
料特性や大きさ，形状も小型車両のエネルギ吸収部材に合わせた．また，計測
装置と試験部品を含んだ台車の総質量は小型車両に合わせ，衝突の初速度は試
験部品の潰れ長を考慮して 35km/hに設定した．試験部品の評価バリアには縦 8
列，横 16列の計 128個のロードセルより構成される多分割ロードセルバリアを
用いた． 
 
 
 
 
 
 
 
図 4.3 曲率を付与しないエネルギ吸収部材の試験部品 
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図 4.4曲率を付与したエネルギ吸収部材の試験部品 
＊イメージ図のため，多分割ロードセルバリアのロードセルと試験片
（エネルギ吸収部材）との大きさの相対関係は実物とことなる 
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図 4.5 台車実験の概要図 
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図 4.6，図 4.7 に多分割ロードセルバリアへの分布荷重の広がりと強さの変化
を示す．縦軸は時刻で，横軸の横一列ごとにおけるロードセルのある瞬間の分
布荷重を五段階（0～3ms，…，12～15ms）であらわす．分布荷重は七段階（5
～15kN，…，65～75kN）で強さを表現し，さらにその強さ毎の広がりは面積で
表現する． 
ここで，左右対称の試験部品を用いたにもかかわらず分布荷重が左右非対称
になっている理由としては，実験台車の走行時のぶれや試験部品の初期不整な
どの実験現場でのいくつかの要因によるものと考えられる． 
軸力主体で衝突荷重を発生する均質性の低い試験部品は，局所に高い荷重が
集中する傾向が強く分布荷重の広がりが少ない（図 4.6A 部）．一方，エネルギ
吸収部材の先端部に曲率を付与した比較的に均質性の高い試験部品は，局所へ
の荷重の集中度合いが低く分布荷重が車幅方向に広がりながら変形する（図 4.7 
B部）．また，衝突初期から 5～15kN，15～25kNの低い荷重領域での面積が比較
的多く，65～75kN の面積が少ないのが明確である．加えて，衝突の初期（0～
3ms，3～6ms）からの高い荷重（65kN～75kN）が発生しづらい傾向であること
が確認できた．すなわち，分布荷重の広がる範囲は均質傾向が高く，その範囲
に衝突対象物が衝突した場合にエネルギ吸収部材は有効に作用すると考えられ
る． 
また，有限要素モデルを用いた解析での分布荷重の広がり方と試験部品を用
いた試作実験での分布荷重の広がり方が対応しているのが確認できる． 
前述したように，均質性の低い仕様では荷重の広がりが少なく局所に高い荷
重が集中するのに対して，もう一方の仕様では，荷重中心が外側に移動しなが
ら分布荷重が車幅方向に広がる様子が解析・実験での両方の結果の傾向として
見て取れる． 
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図 4.6 曲率を付与しないエネルギ吸収部材の実験による分布荷重の時刻歴 
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4.3.3 均質性の評価 
次に前記実験の多分割ロードセルバリアで計測した分布荷重を，第 3 章で検
討した指標，分散（σ2：Variance），ゆがみ（Skew：Skewness），扁平度（Flat：Flatness）
を用いて評価を試みた． 
図 4.8に分散，図 4.9にはゆがみ，さらに図 4.10には扁平度の計算結果を示す．
なお，実験での分布荷重は 0.1ms毎に取得したが，ここでは実験データの処理方
法にあわせて約 1.5ms毎に平均した分布荷重を用いた．均質性の指標となる分散
は，15mm付近の衝突初期では若干軸力主体で荷重を生じる試験部品のほうが良
くなるものの，それ以後では曲率を付与した試験部品のほうが総じて均質性が
高い傾向になる．さらに加害性の要素の有無，およびその強さの尺度となるゆ
がみと扁平度とは，衝突初期（15mm付近）では曲率の無い部材が良くなるもの
の，総じて曲率を付与した試験部品のほうが加害性の度合いが低い傾向である． 
この衝突初期に評価値が想定をしていた結果に対して逆転した原因は，図 4.6，
図 4.7の 0-3msの領域での分布荷重の比較からわかるように，本実験による初期
不整の影響であると考える．曲率の試験部品（図 4.7）は初期不整が大きいため，
片側のエネルギ吸収に衝突の初期で高い衝突荷重（25-35kN）が生じたのに対し，
軸力主体で荷重が生じる試験部品は初期不整が少ないため，衝突の初期から左
右のエネルギ吸収部材に均等に衝突荷重が入力し，衝突初期の最大荷重が低く
なった．そのため，衝突の初期においては各評価値が反転したと考えられる．  
 初期不整が原因と考えられる，実験結果の一部に予測に反するものはあった
ものの，エネルギ吸収部材の先端部に曲率を付与することで，均質性が高くな
ることが，実験と解析により確認できた．この結果から，車両に曲率を付与し
た部材を適用することで，対車両衝突における加害性，被害性を低減できる車
両前部構造を構成できると考えられる． 
 
93 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
0
200
400
600
800
15 30 45 60 75
 
Variance [kN2] 
Poor 
Good 
Displacement [mm] 
 
Low-Homogeneous 
High-Homogeneous 
図 4.8 質度合いが異なるエネルギ吸収部材の
分散変形量線図の比較（実験） 
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4.4 考察 
リアルワールドで走行している様々な車両群の中で相対的に小さく軽い車両は
車体変形量が大きく，被害性が高くなる傾向にあることは想像される．また，同一
車両でも，相対的に車高を変えて対車両前面衝突試験を実施すると，乗り上げ，潜
り込みが発生し，乗り上げられた車両の車体変形が大きく，被害性が高くなると言
われている(4.9)．このような衝突条件の違いによる加害性，被害性の両方を低減す
る手法の一つとして，お互いの車両のエネルギ吸収部材を十分に作用させることが
考えられる．その具体策の一つとして，どちらか一方の車両前部に強度が一様（均
質）な剛の障壁の設置が考えられる．エンジン冷却性能や意匠等の観点から障壁を
設置するのは難しいとしても，現実な対応としては，相互作用度の高い均質な構造
が望ましいと考える．  
本章では，均質構造の一例として，フロントサイドメンバなどのエネルギ吸
収部材の先端部に曲率を付与して検討を行った．曲率の有効性を確認するため
に精度の高い有限要素モデルを用いて机上検討を行い，さらに実験にて証明し
た（特許第 4103758，特許第 4103811）． 
机上検討と実験との衝突荷重の比較を図 4.11 に示す．荷重波形の全体的な最
大荷重のレベルや発生時刻などほぼ対応している．さらには分散（図 4.12），ゆ
がみ（図 4.13），扁平度（図 4.14）の評価結果は，前述の荷重変形量線図ほどの
整合はみられないが，傾きなどの全体的な傾向はほぼ対応していると判断する． 
ここまでの精度の高い有限要素モデルを用いての実験の衝突性能予測検討や
曲率の均質性への影響など，本章の検討は，現実的な構造を検討する上で有効
であると考える．  
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図 4.12 FEAと実験との分散変形量線図の比較 
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実験の衝突性能予測検討の一例として，本章に用いた試験部品の曲率（代表
値:約 1.5%）より 54％上げたもの，50％下げたものとのあわせて三仕様での分布
荷重の広がりを比較した．分布荷重の広がりは，各仕様の衝突接触面積内の分
布荷重中心の移動量とした． 
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図 4.14 FEAと実験との扁平度変形量線図の比較 
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図 4.15 曲率違いによる分布荷重中心の移動量 
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その評価結果を図 4.15 に示す．この解析条件において，曲率が大きいと分布
荷重の広がりが少なく（35％減少），逆に曲率が低いと分布荷重の広がりが多く
（49％増加）なり，曲率と分布荷重の広がりとは非線形の関係になった．加え
て，曲率が小さくなると平均荷重が下がる傾向になった．この結果より，すな
わち，曲率の大きさが分布荷重の広がりや単位面積あたりの荷重の強さに対し
て重要な要因になると考えられる．  
ここで，4.3.1 で用いた有限要素モデルの曲率の有無での衝突荷重の比較を図
4.16 に示す．本章の条件においては曲率を付与したほうが衝突の初期から総じ
て衝突荷重が高い傾向となっている．これは，曲げ部材の作用により均質な分
布荷重が車幅方向に拡散したため，その積算となる衝突荷重が高くなったと判
断できる．すなわち，エネルギ吸収部材の先端部への曲率の付与は均質性の向
上のみならず，衝突の初期から高い衝突荷重（剛性）を得るのにも有効である
と考えられる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
0
50
100
150
200
0 25 50 75
 
50 
1 0 
0 
High-Homogeneous 
Low-Homogeneous 
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リアルワールドにおいて車両と衝突相手とは，NCAPに代表される衝突安全評
価試験のようにかならずしも車両前後中心軸に対して垂直に衝突するわけでは
ない．衝突角度などの多様な条件においても安定した衝突性能を得るには，従
来のエネルギ吸収部材の作用のさせかたや形状，各車体骨格部材の構成や，そ
の部材どうしの連結方法などを工夫する必要があると考える． 
その一例として，本章で用いた二つの仕様のエネルギ吸収部材を斜めの剛壁
に衝突させた．その結果，従来のエネルギ吸収部材では，バンパとの連結部付
近に斜めに局部的な変形が生じるために軸潰れ変形が不安定傾向になるのに対
し，もう一方の仕様では曲率を付与した部材全体のたわみで局部への応力集中
が緩和するため，比較的に曲率部材より後方の部材の軸潰れ変形が安定傾向で
あり，その結果衝突時のエネルギ吸収量が増加した． 
最後に，本章で検討したエネルギ吸収部材への曲率の付与は，新たな部材の
増設による質量増加や部材が大型化せずに最も簡単に車両に組み込むことので
きる均質化の具体策の一つであると考える．  
 
 
4.5 結言 
(1) 前面衝突コンパティビリティにおける車両前部構造の対車両相互作用を向
上させるには均質な構造が必要であると考え，その具体策の一つとして，エ
ネルギ吸収部材の先端部に曲率を付与し，その有効性を FEA および実験に
て確認した（特許第 4103758，特許第 4103811）．  
(2) 曲率の有効性の評価には，統計量により均質性を分析，評価する手法(4.10)を
用いるとともに，同手法の有効性を具現的な車両構成部品の試作実験の結果
処理に適用することで検証した． 
(3) 前述より，エネルギ吸収部材への曲率の付与と均質性評価手法との考え方が
車両前部構造に応用できることを確認した． 
(4) さらに，エネルギ吸収部材への曲率の付与は最も簡単に車両に組み込むこと
のできる均質化の具体策の一つであることを示唆するとともに，曲率の大き
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さが分布荷重の広がりや単位面積あたりの荷重の強さに対して重要な要因
になることを紹介した． 
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第 5章 車両部材の均質性の評価・分析手法を用いた最適な曲率形状の抽出 
 
5.1 緒言 
第 4 章では，車両前部構造の対車両相互作用を向上させるために，エネルギ
吸収部材の先端部に曲率を付与する最も簡単に車両に組み込むことのできる均
質化の具体策の一つを示すとともに，第 3 章で示した均質性評価手法(5.1)の考え
方が車両前部構造の評価に適用できることを確認した． 
本章ではその検討結果の車両前部構造設計への応用検討として，図 5.1に示す
ような遺伝的アルゴリズムに基づいた手法を用いて，前記小型車両のエネルギ
吸収部材を想定した部材の最適形状の検討を試みる．最適化のための目的関数
には，前記均質性の分析･評価で指標として用いた，分散，ゆがみ，扁平度とい
った統計量の他に，質量，衝突荷重といった設計上での要素も設定する．最適
化の対象となる部位には，単純な設計パラメータを用いて形状ができるように
三次元はり要素を用い，目的関数を同時に最大化，または最小化できるような
多目的な形状の検討を行う． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
*3  Nissan Research Center, 
1 Natsushima-cho, Yokosuka-shi, Kanagawa, 237-8523 Japan 
Initialize and Evaluate Population 
Terminate Search? 
Perform Fitness Based Selection 
Mate and Mutate 
Evaluation New Population 
Final Solution 
No 
Yes 
図 5.1 遺伝的アルゴリズムに基づく最適解抽出の流れ 
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最後に検討結果からサンプル形状を抽出し，それらを小型車両のエネルギ吸
収部材に組み込み評価を行う（特許第4123012，特許第4123013，特許第4123014）． 
評価には多分割ロードセルバリアによる応力場，PDB による変位場の固定壁
FEAを用い，車両前部構造の均質性の検討を行う．併せて，均質性の分析･評価
手法の応力場，変位場での有効性の検証も行う．  
さらには，その小型車両に比べ相対的に大型で重い車両との対車両前面衝突
解析を行い，車両前端部構造の均質化による相互作用の向上効果も確認する． 
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5.2 主な記号 
ここでは本章で使用する主な記号を一覧する． 
 
 
M[kg]         車両慣性質量 
Ixx[kg.m
2]      車両重心車幅方向軸まわり慣性モーメント 
Ixy[kg.m
2]      車両重心上下方向軸まわり慣性モーメント 
Cp1                            車幅方向におけるベジエ曲線の曲率の制御点 
Cp2                 車両前後方向におけるベジエ曲線の曲率の制御点 
σ2[kN2]                 分散（Variance）．平均荷重に対する分布荷重の散らばりの指標 
Skew                       ゆがみ（Skewness）．分布荷重を奇数三次と偶数二次モーメント
で無次元化した指標 
Flat                        扁平度（Flatness）．分布荷重を偶数四次と二次モーメントの無次
元化した指標 
Dx[mm]                曲げ部材の曲げ方向と量（主に車両レイアウト）を決定する 
設計変数 
Fh[mm]                曲げ部材の断面の幅を決定する設計変数 
Fw[mm]                曲げ部材の断面の高さを決定する設計変数 
Th[mm]                       曲げ部材の板厚を決定する設計変数 
Mc[kg]                          曲げ部材の質量 
μ row,mean [kN]          衝突面の車幅方向における平均荷重 
σ2 row,mean [kN
2]      衝突面の車幅方向における分散（Variance）値 
S row,mean                                          衝突面の車幅方向におけるゆがみ（Skewness）値 
F row,mean                                       衝突面の車幅方向における扁平度（Flatness）値 
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5.3 多目的な形状の検討 
5.3.1 解析モデル(5.2), (5.3)   
衝突形態には NCAPを想定したフルラップ衝突，ODB衝突のほかにリアルワ
ールドでの前面衝突形態を考慮した図 5.2の事故分析（NASS-CDS）より導いた
衝突頻度の高い斜め衝突も条件に加えた．本検討では衝突角度 15°を代表値とし
た． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
次に検討の対象となるエネルギ吸収部材の質量（M）および慣性モーメント 
（Ixx , Ixy）などは小型車両に合わせ，前記三つの固定壁（バリア）への衝突速度
は初速度 56km/hとした．いずれの固定壁も衝突接触面積内の分布荷重の広がり
を詳細に分析できるように，車幅方向に一列に配列した多分割ロードセルバリ
ア（125mm×125mm）をさらに車幅方向に 25mmで細分化した固定壁を設定した．
フルラップ，斜め 15°衝突用固定壁は 150 分割で，ODB 衝突用ではその半分の
75分割とした． 
図 5.2 実社会の前面衝突における衝突角度の分布 
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最適形状の検討には，第 4 章(5.4)で用いた有限要素モデルを計算速度や計算結
果の収束性などを考慮して，バンパ以外は図 5.3に示すような単純な梁要素に置
き換えたモデルを用いた．左右それぞれの曲げ部材は 12分割（基準長：10mm）
とし，それ以後の真っ直ぐな部材は一つの梁要素とした． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Rigid 
Concentrated Mass 
(Equivalent to a car) 
Beam 
M 
c) Off-Set (40% over-lap) Barrier 
b) 15deg Barrier 
a) Full-Lap Barrier 
Velocity 
＊ビーム要素を見やすくするために H型断面で描画 
図 5.3 最適形状検討の衝突条件と有限要素モデル 
  
Multi-Load cell Barrier 
n=1 
150 
n=76 
150 
A Series of  
 3D-beam elements 
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最適化の対象となる曲げ部材の曲率はベジエ曲線で定義し，対象外のそれよ
り後方は剛体とした． 
ベジエ曲線は，代表的なパラメトリック曲線の一つである．一般に n 次のベ
ジエ曲線は n+１個の制御点から定義される．本章では，曲率部分を二次のベジ
エ曲線として定義できるように，以下のように制御点を設定する． 
図 5.4に示すように制御点 Cp1は車幅方向に伸びるバンパに平行な直線 AB上
を，Cp2は車両前後方向に設置されるエネルギ吸収部材の軸心の車両前方への延
長線上 AC上を計算過程で移動可能とし，Cp1，Cp2のそれぞれの位置によって曲
げ部材の形状が定義できるように設定した． 
その一例として，図 5.5 (a) のように制御点がそれぞれ点 Aに近接すると，そ
の部分の曲率が局所で高くなる部材の形状となる．一方，それぞれの制御点が
図 5.5 (b) に示すように点 B，Cに近接すると直線に近い全体に曲率の低い形状
となる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 5.4 曲げ部材の曲率を制御する制御点 (Cp)の説明 
 
A C 
B 
Cp1:Control Point 
Cp2:Control Point 
Curvature 
Bumper 
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さらに，図 5.6に示すようにブラケットは計算過程でバンパの面に沿って移動
が可能であり，図 5.6 (a) のようにエネルギ吸収部材の軸心より車両中心側に移
動する場合，曲げ部材は車両中心側への曲げとなる．逆にブラケットが車両外
側に移動する場合，図 5.6 (b) のように車両外側への曲げとなる． 
  
図 5.6 ブラケットを移動させた時の曲げ方向変化の一例 
A C 
B 
A 
B 
C 
Dx Dx 
Bracket 
Bracket 
(a) Inner-Curvature (b) Outer-Curvature 
  
図 5.5 制御点（Cp）を移動させた時の曲率変化（極大、極小）の一例 
C 
A 
C 
B B 
 
 
A 
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この直線 ACの長さ，およびブラケットの移動距離が，車両前部構造に曲げ部
材を適用する際の車両レイアウトから決まる許容寸法となる．ただし，本検討
で用いる梁要素のベジエ曲線は，曲げ部材の基準中心線になるため，部材の縦
横の断面寸法を考慮した上で許容寸法を決定する必要がある． 
 
5.3.2 目的関数と設計変数   
目的関数には，前記均質性の評価，分析の指標として用いた，分散，ゆがみ，
扁平度といった統計量の他に，設計上の観点から軽量化を図りつつ衝突性能が
向上できるように多分割ロードセルバリアの平均荷重と曲げ部材の質量とを設
定した．ここで最適化の条件は，質量，分散，ゆがみを最小に，扁平度，平均
荷重を最大とした．扁平度は評価値の低いほうを扁平度が高いとみなす．なお，
本検討で抽出する曲げ部材は二次元曲げとなるため，ねじり強さを制御する目
的関数は設定しない． 
次に，設計変数について述べる．曲げ部材の基準線の因子として，図 5.4，5.6
に示すように点 A，B間の長さと方向を決定する Dx (Dx(min)≦ Dx (変動幅 210mm) 
≦Dx (max) )のほかに曲率の大小ならびに位置を決定する制御点 Cp1 ( Cp1(min)≦ 
Cp1(変動幅 0.5 ﾎﾟｲﾝﾄ) ≦Cp1(max) )とCp2 (Cp2(min)≦ Cp2(変動幅 1.0 ﾎﾟｲﾝﾄ) ≦Cp2(max) )
とを設定した．さらに図 5.7に示すように，曲げ部材の断面形状を決定する因子
として，断面の高さ Fh ( Fh(min)≦ Fh(変動幅 50mm) ≦Fh(max) )と幅 Fw ( Fw(min)≦ 
Fw(変動幅 40mm) ≦Fw(max) )のほかに板厚 Th ( Th(min)≦ Th(変動幅 1.0mm) ≦
Th(max) )とし，曲げ部材の断面寸法は，車両後方側に対して車両前方が同じ，も
しくはそれ以下となるように条件を設定した． 
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5.3.3 計算結果   
図 5.8に計算結果の一例としてサンプル形状を示す．なお，サンプル形状の抽
出の条件として平均荷重が高く，かつ高次統計量の扁平度が比較的に良いもの
に着目した．この扁平度に着目した理由は，第 3 章の物理量モデルの検討（図
3.9）で示したように，ゆがみ，扁平度の高次統計量であれば分布荷重の均質性
の度合いが同等であっても微小の特徴を定量的に評価が可能であり，その中で
も本研究においては各章のゆがみの評価値が加害の傾向を示し，その度合いを
下げることが本章では優先度が高いと考えて扁平度に着目した． そうすること
で平均荷重が下がることなく均質性が高く，かつ加害の度合いが低いサンプル
形状が抽出できると考えた． 
まず，抽出した結果の曲げ部材の部分に着目すると，図 5.8(a) は一見，直線
形状に見えるが全体に低い曲率を帯びた車両外側への曲げ形状となり，図 5.8(b) 
は全体に低い曲率を有した車両内側への曲げ形状，図 5.8(c) は曲げ部分の中間
に高い曲率を有した車両内側への曲げ形状となった． 
Bumper 
図 5.7 曲げ部材の設計変数説明図 
Fh 
Fw 
M 
Th 
Dx 
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次に，各形状の目的関数の評価値（表 5.1），扁平度，平均荷重，質量の比較
を行う．なお，この評価値は，１msごとの値を衝突の初期から曲げ部材が潰れ
きるまでの時刻（約 10ms）での平均とする． 
最初に 5.8(a) と 5.8 (b)とを比較すると，5.8(b) の質量が約 230ｇ増えるが，加
害，被害の度合いの指標となる扁平度は，46.2 ポイント良くなる．この質量が
増える要因は，5.8 (a) に比べ 5.8 (b) のブラケットの移動量（Dx）が多いことに
より，曲げ部材が大型化（曲げ部材の基準中心線が長くなる）したためと考え
られる． 
次に，5.8 (b) と 5.8 (c)とを比較すると，5.8 (b) のほうが質量：Mが約 70ｇ少
なく，さらに扁平度が 5.5ポイント良くなる．この二つの形状の比較から，質量
増加を伴わずに加害，被害の度合いを下げるためには，局所に高い曲率付与す
るのではなく，部材の全体に低い曲率を付与することが有効であることがわか
った． 
本検討において，単位面積あたりの平均荷重や質量などの設計の要件を満た
し，かつ加害，被害をも軽減できる均質性の高い曲率部材は，局所に高い曲率
を有するのではなく，部材の全体に低い曲率を有する形状が良いことがわかっ
た．  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
表 5.1 計算結果の一例として抽出したサンプル形状の評価値の比較 
 
 
 
[kN] 
 
5.8(a) 
5.8(b) 
5.8(c) 
Skew Flat Mc[kg] 
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5.4 車両前部構造への適用 
5.4.1 車両での均質性の評価・分析手法  
自動車の衝突試験では縦と横の軸からなる二次元の多分割ロードセルバリア
に生じる分布荷重の評価を行うが，本章では第 3 章（3.5）で述べたように，縦
と横のそれぞれを一次元の衝突現象とみなし，分布荷重を評価，分析すること
で二次元の評価を可能とする． 
車両の高さ方向の均質性が低い場合，乗り上げ，潜り込みが生じやすい傾向
であることが想定される．また，車両の幅方向の均質性が低い場合，相手車両
とのエネルギ吸収部材の不一致，かつ剛性の低い部分にお互いのエネルギ吸収
部材が衝突し合い十分に部材が作用しない現象（フォークエフェクト）のみな
 
図 5.8 計算結果の一例として抽出したサンプル形状 
( Using RADIOSS-Crash and Mode-FRONTIER USER INTERFACE ) (5.2),(5.3) 
 
(a) Outer Curvature 
 
(b) Inner-Curvature 
 
(c) Inner Curvature 
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らず，立木や電柱（ポール）などの車両前面に対して少ないラップ率の衝突対
象物に対してエネルギ吸収部材が作用しない現象が発生しやすい傾向であるこ
とが想定される． 
 
5.4.2 車両での最適形状の評価   
前節で抽出した曲げ部材を上下に組合せた（特許第 4123012，特許第 4123013，
特許第 4123014），小型車両のエネルギ吸収部材を想定した有限要素モデルを作
成し，多分割ロードセルバリアでの評価を試みた． 
上側のエネルギ吸収部材の先端は車両内側への曲げ形状とし（5.8 (b)），下側
の先端は車両外側への曲げ形状とした（5.8 (a)）．なお，分布荷重の評価には前
項（5.4.1）で述べた手法を用いた． 
代表値として図 5.9 に車幅方向，図 5.10 に車両上下方向の扁平度を 5ms（～
75ms）ごとの時刻歴で示す． 
車幅方向では，衝突初期（5～10ms）の局所で曲率のない部材が良くなるもの
の，総じて曲率を付与したほうの扁平度が良くなる．衝突初期の約 0～25msは，
曲げ部材が作用したため相対的に均質性が高く，加害被害の度合いが低くなる．
それ以降は，エンジンブロックやサスペンションなどの機構部品，タイヤなど
の分布荷重が加わるが，衝突初期での曲げ部材の作用により，それより後方の
軸力主体で作用するエネルギ吸収部材の初期の軸潰れ変形が横倒れなど不安定
な変形モードにならずに安定したために，従来のエネルギ吸収部材に比べて均
質傾向になったと考えられる． 
一方の車両上下方向では，本検討で抽出した左右曲げの部材は車幅方向の均
質化に作用するため，曲げ部材が作用する衝突初期の約 0～25msでは 5～10ms，
15～20msの局所で差がみられるものの総じて優劣の差は見られない．曲げ部材
が潰れきる約 25ms以降の 40～45msで優劣の差が顕著であるが，前述の車幅方
向での曲げ部材の作用と同様に，曲げ部材の作用により後方の上下のエネルギ
吸収部材の軸潰れ変形が安定傾向になったために，従来のエネルギ吸収部材よ
りも分布荷重が均質傾向となり，曲げ部材を付与した車両の扁平度が良くなっ
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たと考えられる． 
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図 5.9 車幅方向における扁平度の比較 
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図 5.10 車両上下方向における扁平度の比較 
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以上のことから，車両モデルの検討においてもエネルギ吸収部材の先端への
曲率の付与は車両前部構造の均質化に有用であることがわかった．曲げ部材そ
のものの効果のみならず，その部材（曲げ部材）より後方のエネルギ吸収部材
の軸潰れ変形を安定させる前述の考えにもとづく作用により，車両前部構造の
均質性を向上することがわかった． 
すなわち，本検討で用いた車両は，エネルギ吸収部材の先端への曲げ部材の
設置により，対車両前面衝突に対して均質性ならびに相互作用度合いの高い車
両前部構造を有すると言える．  
 
 
5.5 考察 
様々な大きさや質量をもつ車両群の間でのコンパティビリティ問題は，単一
車両だけで論じることはできない．一般論としてリアルワールドで走行してい
る様々な車両群の中で相対的に小さく軽い車両は車体変形量が大きく，被害性
が高くなる傾向にある(5.5)．このような衝突条件の違いによる加害性，被害性の
両方を低減する手法の一つとして，お互いの車両のエネルギ吸収部材が十分に
相互作用する構造が望ましいと考える． 
本章では図 5.11 に示すような遺伝的アルゴリズムに基づいた手法を用いて，
図 5.11 中①部分の最適化により前記小型車両のエネルギ吸収部材を想定した部
材の最適形状の検討を試みた．最適化の条件として，均質性の評価，分析方法
と設計で必要になると想定される因子を設計変数ならびに目的関数に設定した．  
一般に，多目的最適化ではすべての目的関数に対応しうる完全最適解を得る
ことはできない．したがって，本章ではパレート最適解（図 5.11 中②部分）と
いう概念を用いて解検索を行った．パレート最適解とは，ある目的関数の値を
改善するためには少なくとも他の一つの目的関数の値を改善せざるを得ないよ
うな解と定義されており，複数存在する．今回，複数のパレート最適解から，
加害・被害の分析，度合いの指標となる扁平度に重みをおいて結果の一例とし
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てサンプル形状を抽出した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 5.11 本稿で開発した曲げ部材検討入出力システムの概略図 
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本章では図 5.11 中③部分で抽出した形状を車両に適用する場合の一例として，
小型車両の車両前部に，主に車幅方向での均質性を高めるために曲げ方向の異
なる部材を上下で相対させたエネルギ吸収部材を設置し（5.4.2 で作成した車両
モデル），多分割ロードセルバリアに生じる分布荷重（応力場）の評価により
その均質性を検証した． 
ここで PDB（Progressive Deformable Barrier）を用いて，バリアの変形度合い
からも均質性の評価を試みる．衝突速度は 60kph とし，車両モデルの車幅に対
してオーバーラップ率は 50%で衝突させた（図 5.12）． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 5.13 に衝突後のバリア変形の様子と，変形の深さ（深度）を見やすくする
ための断面図を示す．左側のバリア表面には変形深度の大小の差が視覚的に大
きく見られるのに対し，右側の曲げ部材を有するほうは比較的に少ない．また，
断面図による最大変形量の比較でも，曲げ部材を有する右側のほうが少ない． 
 
 
図 5.12 PDB_50% オフセット衝突解析  
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図 5.13 均質度合いが異なるエネルギ吸収部材の PDB変形の比較図 
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次にバリアの深度を定量値として加害，被害の度合いの指標とする扁平度を
図 5.14に示す．約 25ms付近に応力場の評価でもあった想定結果の逆転がみられ
るが，総じて想定した高低順であることが見てとれる． 
すなわち，曲げ部材は，応力場での条件のみならず，変位場においても均質
化に有効であるとともに，均質化の評価，分析手法は変位場の評価においても
有効であると言える． 
最後に，前記車両モデルを用いて対車両前面衝突解析を行い，均質性の向上
に伴う車両前部構造の相互作用向上効果の確認を行う．相互作用向上の確認は，
対車両衝突解析による荷重変形量線図の剛性（最大荷重までの傾き）を前記モ
デルと従来のエネルギ吸収部材を有するモデルとで比較することで検証した．
この傾きが大きいほうがエネルギ吸収部材等の作用が向上し，車両前部でのエ
ネルギ吸収量が増えたことになるため，相互作用が向上したと判断できる． 
なお，検証に用いる荷重変形量線図の作成には，第 3 章で開発をした車体加
速度から衝突荷重を推定する手法(5.5)を用いた． 
対車両衝突解析の衝突相手車両は相対的に大きく重い車両を用い，図 5.11 の
下部に示すように小型車両のオフセット量が 50％，初速度は 57Km/h に設定し
た． 
図 5.15 に衝突荷重の比較線図を示す．推定した衝突荷重には加速度に特有と
考えられる若干の振動が含まれているものの，サンプル形状として抽出した曲
げ部材を設置した車両は剛性が高くなり（図 5.15中“A”部），車体の変形量は約
14％減少する．すなわち，曲げ部材により車両前部構造の均質性が高くなり，
両車両のエネルギ吸収部材の相互作用が向上した．そのため，対車両前面衝突
の系において両車両の前部構造のエネルギ吸収量が増えたために車体変形量が
減少したと判断できる．また，コンパチィビリティ問題に対する曲げ部材の有
効性の検証も併せて確認することが出来た． 
本章での検討により，リアルワールドで有用なエネルギ吸収部材の最適形状
の抽出が可能な車体開発に応用できる入出力システムの構築が実現出来た．し
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かし，よりリアルワールドでの対車両前面衝突を考慮すると，衝突速度や角度
などは一定ではなく多様である．そのため，今後は特定の衝突速度や角度のみ
ならず事故分析などを基に考慮した多様な条件の設定，さらには相互作用（剛
性）のみならず車体強度をも考慮した入出力システムへの発展を検討する必要
があると考える． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.6 結言 
本章では，リアルワールドにおける前面衝突性能を向上させる具体策の一つ
である曲率部材の最適形状の検討を，多目的最適設計ツールを用いて行った． 
(1) 最適形状の検討対象となる部分は，はり要素でモデル化をして計算を行った．
目的関数と設計変数として，均質性評価方法での三つの指標と，平均荷重，
質量，形状寸法などを設定した． 
(2) 本章の検討により，平均荷重，質量の設計要件を満たしつつ，加害，被害の
度合いを示す扁平度を良くするのには曲率部材の全体に低い曲率を付与す
ることが有効であるという結果が得られた． 
(3) また，車両 FEAモデルを用いた衝突性能検討（応力場，変位場）において，
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エネルギ吸収部材の先端への曲率の付与は，車両前部構造の均質化に有用で
あることがわかった． 
(4) 第４章で開発した均質部材，均質性の評価，分析手法は，変位場でも有効で
あることを確認した． 
(5) さらに，対車両前面衝突解析（FEA）においても，車両前部構造どうしの相
互作用向上に，曲率部材が有用であることがわかった． 
(6) 最後に，リアルワールドのコンパティビリティ問題に有用と考えられる曲げ
部材の最適形状の抽出が可能な，車体開発に応用できる入出力システムの構
築が実現出来た．  
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第 6章 結論 
 
国内での自動車事故による死傷者数は，昭和 45年の 16,765人をピークに徐徐に
減少に転じているものの依然 4,612人（平成 23年）と多い．また，負傷者数も平
成 16年のピーク（1,183,120人）から減少に転じているが，平成 23年では 852,094
人で死者数と同じく依然多くなっており，自動車の安全性は車種を問わず大きな社
会問題となっている．国家公安委員会は，第 9次交通安全基本計画として，平成
27年までに交通事故死傷者数を 3,000人以下とし，世界一安全な道路を実現すると
いう目標を掲げている．その交通事故による犠牲者数を減らすためには，事故の要
因として考えられる環境・自動車・人の三つの視点から対策を講じる必要がある．  
このうち，自動車メーカーが大きく関与する自動車の安全装置や構造に関しては，
予防安全と衝突安全の二つの側面から技術開発が進められている．予防安全とは衝
突を回避するためのものであり，具体的にはアンチロックブレーキや障害物認識装
置などの車両に付加する電子および機械的な装備を指す．衝突安全とは，万一衝突
事故が起こった場合に乗員が受ける傷害を最小限に抑えるためのものであり，具体
的には衝突時のエネルギを吸収するための車体構造や，乗員を保護・支持するため
のシートベルトやエアバッグなどの装置を指す．衝突時の車体の塑性変形によるエ
ネルギ吸収は電子部品などのように人為的に制御することが困難であるため，所定
の変形挙動を得るためには構造力学的・材料力学的な考察が必要となる． 
本論文では，まず最初に対車両前面衝突で直接計測が不可能な衝突荷重と計測
が困難である車体変形量とを推定する手法を考案し，その手法から求めた荷重変形
量線図を用いて対車両衝突の分析を行った．次に対車両前面衝突において車両の加
害性，被害性を同時に低減するには車両前部構造どうしの相互作用の度合いを
向上させることが必要であり，そのためには車両前部が均質構造であることが
望ましいという仮説を起点に，その均質性と加害性，被害性の両方を定量的に
評価・分析できる手法の提案と，質量を極力増加せずに最も簡単に均質性を向
上できる部材の一例を示した．さらには，前記評価，分析手法で用いる評価指
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標を目的関数とした最適形状設計ツールを開発し，その設計ツールで検討した
エネルギ吸収部材の一例を用いて有効性を検証するとともに，対車両前面衝突
において加害性，被害性の両方を低減させるには車両前部構造の相互作用度合
いを向上させることが有効であることを示した． 
本論文は 6つの章で構成し，その各章を要約すると以下の通りである． 
 
 
第 1章は緒論であり，対車両前面衝突におけるコンパティビリティ問題に関して，
米国の事故データベース（NASS - CDS：National Automotive Sampling System - 
Crashworthiness Data System）から，リアルワールドでの前面衝突は対車両前面衝突
が最も多い事故類型であり，特に普通乗用車同士の事故件数が多く，その中でも相
対的に軽い車両との衝突における乗員の受傷の割合が高いため極めて重要な課題
であることを示した．さらに，この課題に関する日欧米の研究機関等による研究内
容を概観し，その問題点と本研究の目的ならびに意義，内容について述べた． 
 
 
 第 2章「車体剛性・強度の評価方法」では，対車両前面衝突における車体剛
性・強度の評価方法を示した．具体的には，対車両前面衝突実験において直接計
測が不可能な衝突荷重と，計測が困難である車体変形量とを，各車両に設置した複
数の加速度計で計測した加速度をもとに推定する手法を考案した． 
衝突荷重の評価は，衝突時の変形が大きい車体骨格と比較的変形の少ないエンジ
ンやトランスミッション，サスペンションなどの車両部品とのそれぞれの各部位で
計測をした加速度を用いて，車体骨格の圧潰荷重（Fb）と車両部品の慣性力（Fm）
から衝突荷重（F = Fb + Fm）を求める方法を提案した．本手法の妥当性は，小型車
両を用いた固定壁試験に設置したロードセルで計測した衝突荷重と前記手法にて
求めた衝突荷重との比較により検証した． 
車体変形量は，二台の車両が衝突して変形する最中にも運動量保存則が成り立つ
との仮定のもと，加速度計で計測した加速度の二回積分で求められる変位をそれぞ
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れの車両の変位量とし，それらから運動量保存則により得られる系の剛体変位 Sを
除去することにより車体変形量を得る手法を提案した．本手法の妥当性は，対車両
実験の結果との整合により検証を行った． 
さらには，同手法により求めた荷重変形量線図をもとに，小型車両と大型車両と
の前面衝突におけるコンパティビリティ問題について分析を行った． 
得られた結果を以下に要約する． 
 
(1) 対車両前面衝突実験における衝突荷重と車体変形量を，各車両に設置した複数
の加速度計で計測した加速度をもとに推定する手法を開発した． 
(2) 推定手法の妥当性は，固定バリア実験における実測荷重値との比較や対車両前
面衝突実験における荷重変形量線図の分析により検証を行った． 
(3) 本手法により求めた荷重変形量線図をもとに，小型車両と大型車両との前面衝
突におけるコンパティビリティ問題について分析し，エネルギ吸収分担や最終
的な変形量が二台の車両の前部剛性や強度さらには最大荷重以降の車体圧潰
荷重により決まることを明らかにした． 
(4) また，車両衝突における荷重変形量線図の概観として，衝突初期の剛性と最
大荷重，そして最大荷重以降の荷重により決定されることを示した． 
(5) 対車両前面衝突における荷重変形量線図の分析から，両車両の機構部品の相
互作用により，車両の加害，被害の度合いが変わることを示唆した． 
 
 
第 3章「車両間相互作用の分析・評価手法」では，対車両前面衝突における
車両前部構造の相互作用度が均質性の評価に利用できると仮定し，その均質性
を定量的に評価，分析が可能な統計的手法を開発した．本手法の妥当性は，物
理量モデル（論理的検証）や小型車両のエネルギ吸収部材を想定した簡易モデ
ルを用いて FEAにより検証した．その結果，車両を多分割ロードセルバリアに
衝突させた際に生じる各ロードセルへの分布荷重を用いて，均質性の尺度は統
計的な分散で求められ，高次の統計量であるゆがみは衝突車両の加害性と被害
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性の要素を分析でき，扁平度はその加害性と被害性の度合いを分析できる指標
となることを示した． 
以下に結果を要約する． 
 
(1) 対車両前面衝突における車両前部構造の相互作用の度合いの尺度を均質性
とし，その均質性を定量的に評価，分析する方法を開発した． 
(2) 分散は均質性の尺度とした．ゆがみは加害性，被害性の要素の有無を分析
する指標とし，扁平度はその要素の度合いを分析する指標とした． 
(3) 本手法の妥当性は，物理量モデル（論理的検証）と小型車両のエネルギ吸
収部材を想定した FEAを用いた検討により検証を行った． 
 
 
第 4章「車両前部構造における解析・実験による均質度合いの確認および曲
率の影響」では，小型車両のエネルギ吸収部材を基準に，均質性の高い構造の
具体策の一つとして，エネルギ吸収部材の先端部に曲率を付与し，その有効性
を机上検討（FEA）と試作実験にて確認した（特許第 4103758，特許第 4103811）． 
均質化に対する曲率の有効性の評価には，第 3章で開発した統計量により均
質性を分析，評価する手法を用いた．さらに，エネルギ吸収部材への曲率の付
与と均質性評価手法との考え方が車両前部構造に応用できることを併せて確認
した． 
本検討をとおして，エネルギ吸収部材への曲率の付与は最も簡単に車両に組
み込むことのできる均質化の具体策の一つであることと，その曲率の大きさが
分布荷重の広がりや単位面積あたりの荷重の強さに対して重要な要因になるこ
とを示した． 
得られた結果を以下に要約する． 
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(1) 車両前部構造の相互作用を向上させる具体策の一つとして，エネルギ吸収部
材の先端部への曲率の付与を提案し（特許第 4103758，特許第 4103811），
その有効性を FEAおよび実験にて確認した． 
(2) 曲率の有効性の評価には，第 3章にて開発した均質性の分析，評価手法を用
い，本手法の有効性を具現的な車両構成部品の試作実験の結果処理に適用す
ることで検証した． 
(3) 本検証により，エネルギ吸収部材への曲率の付与と均質性評価手法との考え
方が車両前部構造に応用できることを示した． 
(4) さらに，エネルギ吸収部材への曲率の付与は最も簡単に車両に組み込むこと
のできる均質化の具体策の一つであることを示すとともに，曲率の大きさが
分布荷重の広がりや単位面積あたりの荷重の強さに対して重要な要因にな
ることを紹介した． 
 
 
第 5章「車両部材の均質性の評価・分析手法を用いた最適な曲率形状の抽出」
では，遺伝的アルゴリズムに基づいた手法を用いて，均質性の分析･評価で指標
として用いた，分散，ゆがみ，扁平度といった統計量の他に質量，衝突荷重と
いった設計上での要素も目的関数として，第 4章で用いた小型車両のエネルギ
吸収部材を想定した曲げ部材の最適形状の検討を行った． 
一例として抽出したサンプル形状は，小型車両のエネルギ吸収部材に組み込
み（特許第 4123012，特許第 4123013，特許第 4123014），多分割ロードセルバ
リアによる応力場，PDBによる変位場の固定壁 FEAを用い，車両前部構造の均
質性の検討を行った．併せて，均質性の分析･評価手法の応力場，変位場での有
効性も示した． 
最後に，相対的に大型で重い車両との対車両前面衝突解析を行い，車両前端
部構造の均質化による相互作用の向上効果を確認した． 
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前記結果をふまえ，本検討で開発した汎用の衝突解析ソフトとグローバル最
適化ソフトとを組み合わせた入出力システムは，車体開発に応用できるシステ
ムであることを示した．  
 
(1) 均質性評価方法での三つの指標と，平均荷重，質量，形状寸法などの設計上
の要素を目的関数として，エネルギ吸収部材の先端部に設置する曲げ部材の
最適形状の一例として，サンプル形状を多目的最適設計ツールを用いて抽出
した． 
(2) 本章の検討により，平均荷重，質量の設計要件を満たしつつ，加害，被害の
度合いを示す扁平度を良くするのには曲率部材の全体に低い曲率を付与す
ることが有効であるという結果が得られた． 
(3) また，車両 FEAモデルを用いた衝突性能検討（応力場，変位場）において，
エネルギ吸収部材の先端への曲率の付与は，車両前部構造の均質化に有用で
あることがわかった． 
(4) また，車両 FEAモデルを用いた衝突性能検討において，エネルギ吸収部材
の先端への曲率の付与は，車両前部構造の均質化と対車両前面衝突のおける
車両前部構造どうしの相互作用向上に，曲率部材が有用であることがわかっ
た． 
(5) 第 3章で開発した均質部材，均質性の評価，分析手法は，変位場でも有効で
あることを確認した． 
(6) 最後に，リアルワールドのコンパティビリティ問題に有用と考えられる曲げ
部材の最適形状の抽出が可能な，車体開発に応用できる入出力システムの構
築が実現出来た． 
 
 
第 6章は結論であり，本研究で得られた結果を各章ごとに要約した． 
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